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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Diplomová práce se zabývá konstrukčním návrhem závodního čtyřválcového motoru  
pro použití v závodech rallye s požadavkem nízké hmotnosti celé konstrukce, a to za použití 
vybraných pravidel kategorie Super 2000. Výpočtová část je primárně zaměřena na pevnostní 
kontrolu klikového hřídele a výpočtu torzního kmitání. 
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ABSTRACT 
Master´s thesis deals with design of four cylinder race engine for rally application  
with requirement of small construction weight, by using specific Super 2000 regulations. 
Calculation analysis is mainly focused on crankshaft stress analysis and torsion vibration.  
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Vývoj pístových spalovacích motorů probíhá neustále, používají se nové materiály  
a technologie, které mají za cíl snížit jejich spotřebu a produkci škodlivin ve výfukových 
plynech. Aby moderní pohonné jednotky správně fungovaly po celou dobu jejich používání, 
jsou dlouhodobě testovány nejenom na zkušebních stanovištích, ale také v provozu. Zde jsou 
jednotlivé komponenty podrobeny reálnému zatížení, kterému budou čelit po dobu svojí 
existence. Mnohé automobilky světa působí v oblasti motorsportu, a ačkoliv se jedná  
o upravené sériové vozy, obsahují taktéž nespočet dílů ze sériové produkce. Testování 
sériových dílů při vysokých provozních zatíženích, různorodých klimatických podmínkách  
a na zpevněném, či nezpevněném povrchu, umožňuje výrobcům odhalit možné vzniklé 
poruchy. Motorsport byl od nepaměti oblastí pro vývoj, testování a vylepšení nejenom 
spalovacích motorů ale také konstrukce celého vozu.  
Úvod práce je zaměřen na zhodnocení konstrukce současných závodních speciálů Super 2000 
(S2000), ale důvodu utajení většiny technických řešení jsou popsány sériové pohonné jednotky, 
které posloužily jako základ pro stavbu závodních speciálů. 
Cílem diplomové práce je návrh konstrukčního řešení řadového čtyřválcového motoru 
sportovního vozu. Při návrhu jsou použita vybraná pravidla kategorie rallye S2000 platná  
pro motory s přirozeným sáním, přičemž je kladen důraz na nízkou hmotnost celé konstrukce. 
Použitím sériově vyráběných komponent je docíleno snížení nákladů a také je zaručena jejich 
požadovaná životnost a odolnost vůči provoznímu zatížení. 
Základní parametry motoru jsou stanovené na základě srovnání parametrů pohonných jednotek 
speciálů S2000, uspořádání motoru a volba sériových komponent je popsána v koncepčním 
návrhu diplomové práce. 
Samotný konstrukční návrh je pouze jen začátek vývoje agregátu, a aby mohl být nasazen  
v oblasti svého působení je potřeba ověřit správnost konstrukčního návrhu. Kontrolní pevnostní 
výpočet klikového hřídele je proveden na základě znalosti silového působení ve válcové 
jednotce při použití vypočítaných spalovacích tlaků. Ten je porovnán s moderním přístupem 
výpočtu únavové životnosti klikových hřídelů. Výpočtová část je dále zaměřena na vyvážení 
klikového hřídele, torzní kmitání a ověření správnosti návrhu ventilové pružiny, včetně dalších 
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1 PŘEHLED SOUČASNÝCH MOTORŮ KATEGORIE SUPER 
2000 – RALLYE  
Závodní speciály kategorie Super 2000 vznikly na popud Mezinárodní automobilové federace 
v roce 2006 (FIA, francouzsky Fédération Internationale de l'Automobile) za účelem vzniku 
nové soutěžní třídy v šampionátu rallye. Cílem bylo vytvoření nové kategorie s cenově 
dostupnými vozy, které by přilákaly nové mladé jezdce.  
Vozy S2000 používají dle původních pravidel čtyřválcové motory s přirozeným sáním  
o maximálním zdvihovém objemu 2 000 cm3, který je uložen vpředu napříč společně  
s šestistupňovou sekvenční převodovkou. Alternativou je použití tzv. světového motoru, 
přeplňovaného turbodmychadlem, o objemu 1 600 cm3. V obou případech se jedná o zážehové 
motory s šestnáctiventilovou technikou. Specifikace vybraných speciálů jsou uvedeny níže. 
 
1.1 ŠKODA FABIA S2000 
Závodní speciál Mladoboleslavské automobilky s okřídleným šípem ve znaku byl poprvé 
představen roku 2007 na autosalonu v Ženevě. Karoserie vychází z hatchbacku druhé generace 
modelu Fabia, která na rozdíl od většiny konkurence vychází z pětidvéřového uspořádání. 
Srdcem každého vozu je pohonná jednotka a pro závodní účely se jeví jako nejvhodnější 
varianta použití podčtvercového motoru, jenž disponuje malou stavební výškou. Škoda Auto, 
která je součástí koncernu Volkswagen (VW), má ve své nabídce pohonných jednotek výhradně 
nadčtvercové motory. Pro stavbu závodního speciálu byl vybrán motor EA 113 2.0 FSI, který 
má při vrtání 82,5 mm a zdvihu 92,8 mm zdvihový objem 1 984 cm3. Jedná se o největší motor, 
který se používal v modelu Octavia druhé generace. S vysokým kompresním poměrem 11,5:1 
disponuje výkonem 110 kW při otáčkách 6 000 min-1 a točivým momentem 200 Nm  
při otáčkách 3 500 min-1. Kovaný klikový hřídel je uložen v bloku motoru z hliníkové slitiny 
AlSi. Ojnice, která je vedená pístem, má lichoběžníkový tvar horního oka s dělící rovinou 
spodního víka vytvořenou řízeným lomem. Hlava motoru je z hliníkové slitiny s rozvodovým 
mechanismem DOHC, tj. dvě vačkové hřídele uložené v hlavě motoru, s jednostranně 
podepřenými páky a kladičkou. Výfukový vačkový hřídel je poháněn ozubeným řemenem  
od klikového hřídele. Toto řešení umožňuje použít na protější straně vačkových hřídelů 
variabilní časování sacích ventilů. Variabilní sací potrubí obsahuje tumble klapky, které 
usměrňují proudění nasávaného vzduchu do pracovního prostoru válce, kde může být spalována 
vrstvená směs. Jako řídící jednotka motoru je použita jednotka Bosh Motronic MED 9.5.10. 
[1][2] 
O úpravu bloku a hlavy válců se postarala francouzská firma Oreca. Variabilní časování sacích 
ventilů, které je ve standardní verzi, bylo ponecháno, ale podle pravidel FIA je jeho funkce při 
závodě zablokována. Přenos točivého momentu z motoru na převodovku Xtrac 532 je pomocí 
dvou lamelové sintrované spojky AP Racing. Stávající přímé vstřikování paliva s vrstvenou 
směsí je nahrazeno vícebodovým nepřímým vstřikováním paliva do sacího potrubí. 
Uklidňovací komora a sací potrubí je vyrobeno z karbonových vláken, zaručující maximální 
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1.2 FORD FIESTA S2000 
Vůz z dílen britského výrobce závodních speciálů M-Sport, který se specializuje na přestavby 
vozů značky Ford, je postaven na základě civilní verze vozu Ford Fiesta. O pohon se stará 
čtyřválcový motor Duratec DOHC, upravený firmou Pipo Moteurs, uložený vpředu napříč.  
Je vybaven elektronikou Cosworth a přenos výkonu je dán prostřednictvím spojky AP Racing 
a převodovky Xtrac 633, která je vyvinutá ve spolupráci s M-Sportem. [3] 
Čtyřválcové motory Duratec, vycházející z vývojové řady motorů Zetec, se od svého 
předchůdce liší v následujících oblastech (zpracováno dle [5][6][7]): 
 materiál – blok a hlava motoru jsou vyrobeny z hliníkové slitiny, zatímco blok motorů 
Zetec je litinový, rozdíl v hmotnosti činí 18kg 
 zapalování – oproti motorům Zetec jsou použity samostatné zapalovací cívky 
 sání a výfuk – sací potrubí je umístěno v přední části motoru (blíže nárazníku), 
výfukové pak v zadní, u motorů Zetec je tomu obráceně 
 emise – menší produkce škodlivin ve výfukových plynech, motory s označením PZEV 
(Partial Zero Emission Vehicle) obsahují systém kontroly odpařování paliva z nádrže, 
čímž je zabráněno unikání uhlovodíků do ovzduší 
 variabilní délka sacího potrubí – převzatá z modelu Zetec SVT a použitá u verze  
Duratec 2.3l, dvoustavová sací soustava se přepíná při otáčkách 4 500 min-1 a je 
ovládána podtlakem 
 tumble klapky – jsou umístěné v sacím potrubí a při nízkých otáčkách ovlivňují 
proudění vzduchu do válce za účelem snížení emisí 
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 pohon rozvodů – původní ozubený řemen je nahrazen ozubeným řetězem 
 zdvih ventilů – u motorů Zetec nemůže dojít při stálém otevření ventilů ke kontaktu  
s pístem, u motorů Duratec, stejně jako u většiny dnes vyráběných motorů, může dojít  
ke kontaktu ventilu a pístu v případě poruchy rozvodového mechanismu 
 elektronická řídící jednotka – nyní spolupracuje s datovou sběrnicí CAN BUS  
a OBD-II 
 elektronická škrticí klapka – původní mechanické ovládání nahradila elektronika 
Hlava motoru obsahuje rozvodový mechanismus DOHC se čtyřmi ventily na válec. Ojnice je 
kovaná ze slinutých kovů, dělící rovina ojnice a spodního víka je vytvořena řízeným lomem. 
Variant motorů Duratec je celkem sedm, rozdělených dle zdvihového objemu a použití  
pro světový trh. 
Duratec 18 o zdvihovém objemu 1 798 cm3 s vrtáním 83 mm a zdvihem 83,1 mm používá 
sekvenční nepřímé vstřikování paliva. Výkon dosahuje hodnoty 93 kW při otáčkách  
6 000 min-1, maximální točivý moment 165 Nm je dostupný při otáčkách 4 250 min-1. 
Duratec 20, který posloužil jako základ pro závodní speciál S2000, má zdvihový objem  
1 999 cm3 při vrtání 87,5 mm a zdvihu 83,1 mm. Pístní čep o průměru 21 mm a délce 60 mm 
je nalisován do malého oka ojnice, která má průměr velkého oka ojnice 53 mm a její délka je 
154,8 mm. Zdvih sacích ventilů činí 8,8 mm, u výfukových pak 7,7 mm. Jejich průměry jsou  
v případě sacího ventilu 35 mm, výfukového 30 mm. Největším problémem ve spolehlivosti 
byly tumble klapky, které se při použití nekvalitního plastového sacího potrubí lámaly,  
a docházelo k poškození motoru. Později bylo plastové potrubí nahrazeno hliníkovým odlitkem. 
Výkonové parametry se liší podle roku výroby motorů, a to na: 
 rok 2007 – 101 kW při otáčkách 6 000 min-1, točivý moment 184 Nm při otáčkách  
4 250 min-1, verze PZEV disponuje výkonem 100 kW a točivým momentem 175 Nm 
při stejných otáčkách, kompresní poměr je 10:1 
 rok 2008 – 100 kW při otáčkách 6 000 min-1, točivý moment 184 Nm při otáčkách  
4 250 min-1 
 rok 2009 – 107 kW pro verzi s manuální převodovkou, verze PZEV disponuje výkonem 
98 kW při otáčkách 6 000 min-1 a točivým momentem 180 Nm při otáčkách  
4 250 min-1 při kompresním poměru 10:1 
 rok 2011 – 119 kW s přímým vstřikováním paliva a variabilním časováním ventilů 
Zajímavostí je množství chladicí kapaliny o objemu 5,75 l a oleje v motoru, kterého se používá 
4,3 l. V případě manuální převodovky je olejová náplň 2,0 l, u automatické je množství 
trojnásobné, a to 6,6 l. 
Duratec 23 má stejné vrtání jako Duratec 20, ale větší zdvih 94 mm. Zdvihový objem má 
hodnotu 2 261 cm3. Motor Duratec 23 má tři vývojové řady: 
 23EW – 113 kW při otáčkách 5 750 min-1, točivý moment 209 Nm při otáčkách  
4 250 min-1 
 23NS – 107 kW při otáčkách 5 250 min-1, točivý moment 209 Nm při otáčkách  
3 750 min-1 
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Zajímavostí po použití Atkinsova termodynamického cyklu ve vozidlech Fodr Escape Hybrid, 
Mercury Mariner Hybrid a Mazda Tribute Hybrid. 
Nejsilnější verzí je motor Duratec 25 o zdvihovém objemu 2 488 cm3 při vrtání 89 mm  
a zdvihu 100 mm. Výkon motoru dosahuje hodnoty 130 kW při otáčkách 6 000 min-1  
a točivého momentu 233 Nm při otáčkách 4 500 min-1. 
Duratec HE je označení motorů Duratec 18 a Duratec 20 pro evropský trh, jejich výkonové 
parametry s kompresním poměrem 10,8:1 jsou následující: 
 1.8l – 92 kW při otáčkách 6 000 min-1, točivý moment 165 Nm při otáčkách  
4 500 min-1  
 2.0l – 107 kW při otáčkách 6 000 min-1, točivý moment 185 Nm při otáčkách  
4 500 min-1  
Duratec HE Ti-VCT je upravená verze motoru Duratec HE určená pro ruský trh s variabilním 
časováním ventilů a přímým vstřikováním paliva. 
Posledním čtyřválcovým motorem je Duratec SCi, představený již v roce 2001 pro evropský 
trh. 
 
1.3 PEUGEOT 207 S2000 
Závodní speciál Peugeot 207 S2000 vzniká ve sportovním oddělení mateřské společnosti 
Peugeot Sport. Pohonná jednotka je odvozena ze sériového motoru EW10 J4S, vycházející  
ze čtyřválcových zážehových motorů s označením EW, jako náhrada tehdejších motorů výrobní 
řady XU v roce 1998. Tato výrobní řada používá mnoho komponent z řady předchozí, jako 
například klikový hřídel, který je ale v modernější verzi vyroben z litiny. Celkově se jednalo  
o evoluci motoru XU s cílem snížit třecí ztráty, hmotnost a optimalizovat sací a výfukové 
kanály. Všechny motory EW mají rozvodový mechanismus typu DOHC a jsou rozděleny  
do třech kategorií podle zdvihového objemu. [zpracováno dle [3][8][9]] 
Prvním je typ EW7 o zdvihovém objemu 1 749 cm3 s vrtáním 82,7 mm a zdvihem 81,4 mm. 
Výkonnější verze EW7 A o výkonu 92 kW splňovala pouze emisní normu Euro IV a dnes se  
již v Evropě neprodává. Slabší verze EW7 J4 disponuje výkonem 86 kW. 
Druhým typem, který posloužil jako základ pro speciál S2000, je výrobní řada EW10  
o zdvihovém objemu 1997 cm3 s vrtáním 85 mm a zdvihem 88 mm. Kovaný klikový hřídel  
s osmi protizávažími je uložen v bloku z hliníkové slitiny, který obsahuje suché ocelové vložky 
válců. Na ojničních čepech klikového hřídele jsou připevněny kované ocelové ojnice  
s průřezem dříku ve tvaru písmene I o délce 139 mm.  Zajímavostí je, že pístní čep je nalisován 
do malého oka ojnice a v nálitcích pístu se tedy pohybuje volně. Píst je vyroben z hliníkové 
slitiny, setrvačník je ocelový odlitek, u kterého jsou pro určení horní úvrati pístu vynechány 
dva zuby ozubení impulzního kotouče. Nastavování ventilové vůle je převzato z předchozí 
generace, jedná se o hydraulická zdvihátka. Spalovací prostor je uzavřen sacími ventily  
o průměru 33,3 mm a výfukovými ventily o průměru 29 mm, jejichž vracení zpátky do sedla 
obstarává kuželová pružina. V mazací soustavě motoru je využito trochoidní olejové čerpadlo. 
Motor využívá recirkulaci výfukových spalin prostřednictvím EGR ventilu. O zapalování se 
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Škála motorů EW10 čítá celkem pět variant: 
 EW10 J4 D – motor s přímým vstřikováním paliva představený pod označením HPi  
o výkonu 103 kW 
 EW10 J4 (RFN) – motor s vícebodovým sekvenčním vstřikováním paliva  
s kompresním poměrem 10,8 o výkonu 100 kW 
 EW10 J4 (RFR) – optimalizovaná verze o výkonu 105 kW 
 EW10 J4S (RFK) – nejvýkonnější varianta používaná ve sportovně laděných vozech 
Peugeot a Citroen. Výkon byl navýšen na hodnotu 130 kW při otáčkách 6000 min-1,  
a to především prostřednictvím variabilního časování ventilů, maximum točivého 
momentu 200 Nm je k dispozici při 4000 min-1 
 EW10 A (RFJ) – výkon 103 kW 
Motory řady EW10 se vyráběly pouze pro emisní normu EURO IV a od roku 2010 jsou 
nahrazeny motory s kódovým názvem Prince. 
Posledním typem jsou agregáty EW12, které nahradily nízkotlaké turbo motory předešlé řady 
XU10. S vrtáním 86 mm a zdvihem 96 mm dosahovaly zdvihového objemu 2 231 cm3. Jediným 
modelem je varianta EW12 J4 o výkonu 116–120 kW, která stejně jako předešlé vývojové řady 
splňovala emisní normu EURO IV. 
Úpravcem závodního motoru je firma Sodemo, elektronika pochází od firmy Magneti Marelli. 
Přenos výkonu je přes spojku AP Racing a převodovku Sadev. 
 
 
1.4 MINI JOHN COOPER WORKS S2000 1.6T 
Jedná se o jediného zástupce přeplňovaných motorů v kategorii S2000 z dílen britského úpravce 
Prodrive. Vůz byl vyvinut na základě modelu Mini Countryman společně s výkonnější verzí 
WRC (World Rally Championship), od které se liší pozměněnou aerodynamikou. Výraznější 
rozdíl je v pohonné jednotce, kde je u verze WRC použit větší restriktor a turbodmychadlo. 
Vývoj motoru má na starosti závodní divize automobilky BMW (Bayerische Motoren Werke 
AG), BMW Motorsport. [3] 
Jako základ motoru S2000 posloužil přeplňovaný motor Prince o zdvihovém objemu 1 598 cm3 
s přímým vstřikováním paliva a variabilním časováním ventilů. Všechny motory Prince sdílí 
stejné vrtání válců 77 mm a rozteč válců 84 mm. Modelová řada motorů Prince obsahuje 
motory o objemu 1.4l a 1.6l. (zpracováno dle [10]) 
Menší z motorů Prince o zdvihovém objemu 1 397 cm3 má zdvih 75 mm, výkonové rozpětí je 
od 66–70 kW, točivý moment dosahuje hodnot 136–140 Nm. 
EP6/EP6C je kódové označení motoru Prince s přirozeným sáním o zdvihovém objemu  
1 598 cm3 při zdvihu 85,5 mm. Hlava motoru je vyráběná metodou „Lost Foam“, tj. metodou 
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motor výkonem 88 kW při otáčkách 6 000 min-1 a točivým momentem 160 Nm při otáčkách 
4 250 min-1. 
Přeplňovaná verze motoru 1.6l s přímým vstřikováním paliva má hlavu motoru vyráběnou 
metodou tlakového lití ve vakuu. Výkonové parametry jsou následující: 
 EP6DT (THP150) – výkon 110 kW při otáčkách 5 500 min-1, točivý moment 240 Nm 
při otáčkách 1 400 min-1 
 EP6CDTM (THP163) – výkon 123 kW při otáčkách 5 500 min-1, točivý moment  
240 Nm při otáčkách 1 400 min-1 
 EP6DTS (THP175) – výkon 128 kW při otáčkách 5 500 min-1, točivý moment  
247 Nm při otáčkách 1 600 min-1, motor má funkci „overboost“, která krátkodobě 
navýší točivý moment na hodnotu 260 Nm mezi otáčkami 1 700–4 500 min-1  
při zařazeném 3. až 5. rychlostním stupni 
 EP6CDTX – výkon 149 kW při otáčkách 5 500 min-1, točivý moment 275 Nm  
při otáčkách 1 700 min-1, obsahuje turbodmychadlo Twin-Scroll 
V roce 2011 došlo k modernizaci přeplňované verze motoru 1.6l s označením N18 pro vozy 
Mini Cooper S, pro vozy BMW s označením N13. Výkonové parametry varianty N13B16 jsou: 
 výkon 75 kW 
 výkon 100 kW při otáčkách 4 350 min-1, točivý moment 220 Nm při otáčkách  
1 350 min-1 
 výkon 125 kW při otáčkách 4 800 min-1, točivý moment 250 Nm při otáčkách  
1 500 min-1 
 
 
1.5 FIAT ABARTH GRANDE PUNTO S2000 
První vůz kategorie S2000 postavený automobilkou Abarth, který získal homologaci  
pro závody kategorie Super 2000. O vývoj motoru SE109m (Obr. 2) se postarala společnost 
FPT (Fiat Powertrain Technologies), elektronika pochází od Magneti Marelli a TAG McLaren, 
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1.6 SROVNÁNÍ VÝKONOVÝCH PARAMETRŮ VOZŮ S2000 
Výkonové parametry vybraných speciálů S2000 jsou uvedeny v Tab. 1. 
 












Škoda Fabia 83 92,2 1 996 205/8 250 min-1 253/7 000 min-1 
Ford Fiesta 87 83 1 998 209/8 000 min-1 260/6 500 min-1 
Peugeot 207 85 88 1 998 209/8 250 min-1 250/6 500 min-1 
Mini JCW 77 85,8 1 598 190 430 
Fiat Abarth 
Grande Punto 
85 88 1 998 201/8 250 min-1 225/6 500 min-1 
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2 KONCEPČNÍ NÁVRH MOTORU 
Návrh motoru je proveden na základě vybraných pravidel soutěžní třídy rallye Super 2000  
s využitím sériových komponent. Použití závodního motoru v závodech rallye má své specifika 
a je nezbytné, aby disponoval maximálním točivým momentem, který poskytuje vozu 
akceleraci při výjezdech ze zatáček, a vysokým výkonem, který udává maximální rychlost. 
Dnešní rychlostní zkoušky rallye jsou koncipovány tak, aby prověřily nejenom výkon těchto 
speciálů, ale také výdrž techniky, a proto je důležité navrhnout jednotlivé součásti s ohledem 
na jejich namáhání.  
Cílem koncepčního návrhu motoru je stanovení základních rozměrů pro jeho 
konkurenceschopnost, návrh a umístění pomocných zařízení pro co nejlepší využití motorového 
prostoru a snadnou obsluhu při výměně jednotlivých komponent. 
 
2.1 STANOVENÍ ZÁKLADNÍCH ROZMĚRŮ 
Mezi nejzákladnější parametry pístových spalovacích motorů, jež dokonale popisují jeho 
konstrukci, patří vrtání a zdvih válce. Soudobé motory kategorie S2000 vycházejí  
ze sériových pohonných jednotek a ve většině případů se jedná o motory nadčtvercové.  
V případě Fiesty S2000 se jedná o motor podčtvercový, který je z hlediska historie závodních 
motorů výhodnější. Pozitivem této konstrukce je použití větších ventilů pro lepší plnící účinnost 
motoru, lepší chlazení spalovacího prostoru a nízká hodnota střední pístové rychlosti, která se 
pozitivně projevuje na opotřebení a životnosti pístních kroužků a válců motoru. Nevýhodou 
jsou ale velké síly od tlaků plynů a větší zatížení ložisek klikového hřídele. Druhou variantou 
je motor čtvercový, který má shodné vrtání a zdvih válce. Zvolenou variantou je motor 
podčtvercový, který má oproti motoru čtvercovému níže položené těžiště a jeví se jako 
nejvhodnější konstrukce pro závodní účely. 
Motor sportovního vozu je charakterizován: 
a) vrtáním válce ܦ = 88	݉݉, 
b) zdvihem válce ܼ = 82	݉݉. 
Dalším důležitým parametrem pro návrh motoru jsou rozměry hlavních a ojničních ložisek 
klikového hřídele. Výběr vhodných sériově vyráběných ložisek byl proveden na základě  
co nejmenších rozměrů ložiskových pánví a očekávaného jmenovitého výkonu motoru  
௘ܲ = 200	ܹ݇.  Ty byly vybrány z katalogu výrobce Kolbenschmidt pro pětiválcový motor 
AUDI o jmenovitém výkonu 225	ܹ݇, které zaručují požadovanou únosnost. 
Rozměry hlavních a ojničních čepů klikového hřídele jsou: 
a) průměr hlavního čepu ܦ௛௖	 = 58	݉݉, 
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2.2 POUŽITÁ PRAVIDLA S2000 
Pravidla FIA pro stavbu závodních speciálů obsahují minimální hmotnosti vybraných 
komponent, tak i jednotlivých konstrukčních uzlů, povolené materiály, omezení týkající se 
výkonnosti atd. Pro konstrukční návrh jsou použity jen ty, které charakterizují klikový 
mechanismus a omezují výkon motoru. Jejich výčet je následující [17][18]: 
a) minimální hmotnost klikového hřídele 13 000 g, 
b) minimální hmotnost ojnice 500 g včetně šroubů, ložiskových pánví a zajištění víka, 
c) minimální hmotnost pístu 350 g včetně minimálně třech pístních kroužků o minimální 
tloušťce 0,95 mm, 
d) minimální hmotnost setrvačníku 3 500 g vyrobeného z oceli s minimálním průměrem 
roztečné kružnice věnce ozubení 250 mm, 
e) minimální průměr kovokeramické spojky 184 mm s maximálně dvěma třecími 
segmenty, 
f) maximální zdvih ventilů 12 mm, 
g) maximální kompresní poměr 13:1, 
h) maximální otáčky motoru 8 500 min-1, 
i) jedna škrticí klapka o průměru 64 mm sloužící jako restriktor. 
 
2.3 USPOŘÁDÁNÍ MOTORU 
Pro čtyřválcové motory je typické uložení vpředu napříč, kde společně s převodovkou  
a diferenciálem tvoří jeden celek. Z důvodu jejich stavební výšky a polohy těžiště nejsou tyto 
motory postavené kolmo k vozovce, ale jsou vůči ní skloněny směrem k zadní části vozu. 
Možností konfigurace je mnoho, neboť závisí na celkové konstrukci motoru a uspořádání 
motorového prostoru. Pro koncepční návrh je použit úhel 16°, o který bude motor skloněn 
směrem dozadu.  
Pro návrh bloku motoru je důležitým faktorem dosedací plocha spodního víka. V zásadě jsou 
možné dvě konstrukční varianty: 
a) dosedací plocha pod osou klikového hřídele – vyznačuje se velkou tuhostí uložení 
klikového hřídele za použití ložiskových vík, jednoduché konstrukci spodního víka  
a jedné těsnící plochy, 
b) dosedací plocha v ose klikového hřídele – používá se u vysokovýkonných motorů  
pro zvýšení tuhosti uložení klikového hřídele pomocí integrovaného ložiskového rámu, 
nevýhodou je nutnost těsnění další plochy. 
Z důvodu návrhu vysokovýkonného a vysokootáčkového závodního motoru je přijatelnější 
variantou blok s dosedací plochou v ose klikového hřídele. Pro přenos výkonu bude použita 
spojka od výrobce AP Racing s označením CP8172. Jedná se o dvou lamelovou 
kovokeramickou spojku o průměru 184 mm s hmotností 3,55 kg určenou přímo pro speciály 
S2000. Ventilový rozvod bude uvažován jako DOHC s hrníčkovými zdvihátky. Alternativou je 
rozvod s jednostranně podepřenou pákou, který vyniká menší redukovanou hmotností částí 
ventilového rozvodu do osy ventilu. Z hlediska třecích ztrát ve vysokých otáčkách jsou si obě 
varianty podobné, nicméně toto konstrukční řešení nebude při návrhu uvažováno1. Pro snížení 
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hmotnosti samotných zdvihátek bude seřizování ventilové vůle řešeno pomocí vymezovacích 
podložek. Vačkové hřídele budou skládané z důvodu nízké hmotnosti a výsledné polohy těžiště 
pohonné jednotky. Pro pohon vačkových hřídelů a pomocných zařízení bude využit ozubený 
řemen, který vyžaduje minimální údržbu. 
Při použití motoru pro závodní účely, zvláště pak v šampionátu rallye, je předpoklad pohybu 
oleje ve spodním víku motoru, a tedy i riziko dodávky malého množství oleje k třecím plochám 
motoru. Systém mazání je řešen jako systém se suchou klikovou skříní. Externí olejové 
čerpadlo je zvoleno od firmy Dailey Enginneering, která nabízí velké množství různých variant 
od jednokomorových až po sedmikomorová čerpadla v provedení jak na levou stranu motoru, 
tak i na pravou. Pro aplikaci na čtyřválcový motor je plně dostačující tříkomorové čerpadlo  
s označením 04-99-2013 se dvěma sacími sekcemi a jednou výtlačnou. Zpěněný olej bude 
odsáván ze dvou míst spodního víka a dopravován přes chladič oleje do zásobníku oleje. 
Lisovaný chladič oleje, chlazený vzduchem, bude umístěn před chladičem chladicí kapaliny, 
nebo na levé straně přední části vozu v závislosti na typu konstrukce karoserie. Olejové 
čerpadlo je určeno pro použití na pravou stranu motoru (při pohledu od řemenice), to zajišťuje 
optimální polohu vůči chladiči a olejového filtru. Ten je připevněn k bloku motoru přes hlavu 
olejového filtru2. Dodavatelem olejového filtru je K&N. Přívod oleje k třecím plochám motoru 
bude skrz vrtané kanály v bloku a hlavě motoru. Zpětný odvod oleje bude řešen po třech větvích 
na každé straně motoru do prostoru spodního víka. 
Alternátor bude zakoupen od italské firmy Magneti Marelli, která má bohaté zkušenosti  
s vývojem produktů pro motorsport. Je zvolen typ A93/90A pracující s napětím 13,5 V  
a proudem 90 A s použitím pro cestovní a rallye vozy, jeho hmotnost činí 2,6 kg. Alternátor 
bude poháněn společně s olejovým čerpadlem ozubeným řemenem, jeho napínání je pomocí 
vyfrézované drážky ve spojovacích částech olejového čerpadla. Napínání řemene rozvodů, 
který pohání vodní pumpu, bude řešen pomocí napínací kladky SKF VKM 11269. 
Chlazení motoru je stejné jako u sériových automobilů, tedy nepřímé s nuceným oběhem.  
Při umístění vodní pumpy je třeba počítat s realizací potrubí, které bude spojovat malý okruh  
a velký okruh přes chladič chladicí kapaliny. Ten bude umístěn v přední části vozu  
a jako v případě chladiče oleje bude realizován z lisovaných hliníkových žeber. Umístění vodní 
pumpy od výrobce GMB, s označením 180-2310, bude na pravé straně bloku motoru. Vývod 
chladicí kapaliny z hlavy motoru bude do tělesa termostatu dodaného firmou Vernet. Je zvoleno 
plastové tělo termostatu s voskovým termostatem s výrobním označením TH6250-87C. 
Sací potrubí a uklidňovací komora (airbox) bude umístěna na pravé straně motoru při pohledu 
od řemenice, výfukové potrubí pak na levé straně. Škrticí klapka bude zakoupena od výrobce 
Jenvey Dynamics Ltd., který je jedním z mnoha oficiálních dodavatelů pro šampionát S2000  
a ETTC (European Touring Car Champioship). Vzduchový filtr kónického tvaru K&N  
RP-4930 bude namontován přes přírubu ke škrticí klapce. Vstřikování paliva je voleno jako 
vícebodové nepřímé do sacího potrubí. Ústí vstřikovačů bude co nejblíže počátku sacího 
potrubí, kdy je zajištěno dokonalé odpaření paliva. Společný tlakový zásobník bude připevněn 
k uklidňovací komoře. Vstřikovače budou dodány firmou Bosch, jedná se o typ EV 14K, tedy 
v konfiguraci kompaktního rozměru. Od stejné firmy pochází i zapalovací cívky s označením 
S22. 
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Pro přenos výkonu motoru na všechna čtyři kola je vybrána sekvenční šestistupňová 
převodovka Xtrac 532, která rozděluje točivý moment na přední a zadní nápravu v poměru 
50:50. Součástí je i přední diferenciál a její přibližná hmotnost činí v závislosti na specifikaci 













KONSTRUKČNÍ NÁVRH MOTORU 
3 KONSTRUKČNÍ NÁVRH MOTORU 
Konstrukční návrh motoru je proveden na základě zvolených parametrů válcové jednotky  
s ohledem na co nejmenší hmotnost jednotlivých komponent, a to při zachování dostatečné 
pevnosti a odolnosti vůči provoznímu namáhání. Jsou zde popsány jednotlivé konstrukční uzly 
s výběrem vhodného materiálu. Je brána v potaz technologie výroby, avšak v důsledku časové 
náročnosti není žádná z uvedených součástí dopracována do finální podoby. Z tohoto důvodu 
jsou některé díly, jako například ložisková víka, vyobrazeny zjednodušující geometrií. 
Konstrukční návrh je rozdělen do čtyř skupin, které charakterizují dané konstrukční uzly. 
Jednotlivé díly byly vymodelovány v programu Creo Parametric 2.0.  
 
3.1 KLIKOVÝ MECHANISMUS 
O převod translačního pohybu pístu, vyvolaného působením tlaků plynů, na rotační pohyb 
klikového hřídele se stará klikový mechanismus. Ten patří mezi nejvíce namáhané součásti celé 
konstrukce a volbou jejich rozměrů jsou dány rozměry celé konstrukce motoru. 
 
3.1.1 KLIKOVÝ HŘÍDEL 
Rozměry klikového hřídele jsou dány zvoleným vrtáním a zdvihem válce, rozměry použitých 
ložisek a tloušťkou stěny válců. Ta byla zvolena s ohledem na co nejkratší délku klikového 
hřídele, při dostatečné tloušťce stěn sousedních válců, a má hodnotu 4 mm. Průměr hlavních 
čepů je 58 mm při délce 22,45 mm, včetně přechodového poloměru. Axiální ložisko se bude 
nacházet na třetím hlavním čepu z důvodu rovnoměrné teplotní roztažnosti klikového hřídele 
na obě strany. Ojniční čepy, nacházející se ve vzdálenosti ramene kliky, mají průměr 46 mm  
a jejich délka je, taktéž včetně přechodového poloměru, 22mm. 
Konstrukce klikového hřídele vychází z konstrukce soudobých klikových hřídelů, z předního 
konce bude poháněn rozvodový mechanismus prostřednictvím řemenice ozubeného řemenu, 
která má, stejně jako přední konec klikového hřídele, vyfrézovanou obdélníkovou drážku. 
Pohon alternátoru a olejového čerpadla bude řešen taktéž prostřednictvím řemenice ozubeného 
řemenu, umístěné před řemenicí rozvodů. Přenos točivého momentu je pomocí pera a vzájemná 
axiální aretace obou řemenic je pomocí podložky a šroubu v přední části klikového hřídele. 
Jelikož je pohon rozvodů a pomocných zařízení řešen vně motoru, a nebude tedy chráněn 
krytem, je přední konec utěsněn hřídelovým těsněním, nalisovaným do příruby připevněné  
k přední části motoru. 
K přírubě setrvačníku, nacházející se na zadním konci klikového hřídele, je připevněn 
setrvačník prostřednictvím deseti šrouby M8, z nichž jeden je vyosen pro zajištění vzájemné 
polohy klikového hřídele a setrvačníku. Utěsnění zadního konce je pomocí hřídelového těsnění, 
které je nalisováno do vyfrézovaného otvoru v bloku motoru a ložiskového rámu. 
Ke snížení hmotnosti rotujících částí jsou ojniční čepy vyvrtány, v případě zadního konce je 
vyvrtán odlehčovací otvor, sloužící zároveň k umístění vstupního hřídele převodovky. 
K mazání ojničních čepů jsou vyvrtány mazací kanály, které v případě hlavních a ojničních 
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klikového hřídele, kde je využito odlehčovacích otvorů. Vyústění v odlehčovacím otvoru 
ojničního čepu je utěsněno ocelovou kuličkou. 
Vývažky klikového hřídele, který je vyvážen silově3, mají aerodynamický tvar, jenž nepatrně 
snižuje ventilační ztráty vznikající otáčením klikového hřídele, vířením vzduchu a výparů  
v klikové skříni. 
Hmotnost ocelové klikové hřídele je 13 048 g, kde hmotnost navíc oproti minimální hmotnosti 






                                               
3 O vyvážení klikového mechanismu pojednává kapitola 6. 
Obr. 4 Klikový hřídel 
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3.1.2 OJNICE 
Ojnice je vyrobená kováním v zápustce z legované oceli. Průměr velkého oka ojnice 49 mm je 
dán rozměry ojničního ložiska a šířka ojnice, která je vedená ojničním čepem klikového hřídele, 
činí 22 mm. V malém oku ojnice o průměru 25 mm je nalisované bronzové pouzdro a poté je 
vyvrtán otvor pro přívod oleje k mazání třecí plochy pístního čepu. Délka ojnice je 140 mm  
s průřezem dříku ve tvaru písmene I. Víko ojnice, které je přišroubováno dvěma šrouby M8, je 
středěno pomocí dvojice válcových kolíků. Celková hmotnost ojnice činí 583 g. 
 
 
3.1.3 PÍSTNÍ SKUPINA 
Kovaný píst je vyroben z hliníkové slitiny 2618, která je používaná u velké části dnešních 
vysoce namáhaných pístů. Průměr pístu je 88 mm a dle pravidel FIA obsahuje tři pístní kroužky, 
dva těsnící a jeden stírací. Plovoucí pístní čep, o vnějším průměru 22 mm, je uložen v nálitcích 
pístu a jeho axiální poloha je zajištěna drátěnými pojistkami. Délka pístního čepu 44 mm je 
odvozena od vzdáleností nálitků, které jsou umístěny co nejblíže středu pístu pro zvýšení 
pevnosti. Dno pístu má charakteristické vybrání podle úhlu sklonu a rozměrů sacích  
a výfukových ventilů. Plášť pístu je minimalizován pro snížení hmotnosti, ale aby zároveň 
poskytoval dostatečné vedení ve válci motoru. Výška pístu je 44,9 mm, jeho kompresní výška 
činí 26 mm. Celková hmotnost pístní skupiny je 350 g. Písty vysokovýkonných motorů jsou 
velmi namáhané, a proto je píst chlazen rozstřikem oleje pomocí trysky (viz. Mazací soustava, 
kapitola 3.3.2).   









Setrvačník je z velké části určen jak pravidly FIA, tak konstrukcí příruby setrvačníku klikového 
hřídele a volbou použité spojky. Pro závodní setrvačník je typická malá hmotnost oproti 
sériovému provedení, která se odráží v rychlejší reakci při sešlápnutí akceleračního pedálu.  
Pro snížení hmotnosti je jeho vnější část odlehčena. Hmotnost setrvačníku, vyrobeného  




Obr. 7 Pohled na pístní skupinu v částečném řezu a ze spodní části 
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3.1.5 SROVNÁNÍ HMOTNOSTÍ NAVRŽENÉHO KLIKOVÉHO MECHANISMU S MINIMÁLNÍ 
POVOLENOU HMOTNOSTÍ 
Parametrem, podle kterého lze částečně porovnat konkurenceschopnost celkové konstrukce 
motoru, je srovnání hmotností jednotlivých součástí klikového mechanismu s minimální 
povolenou hmotností danou pravidly FIA. Dle hmotností uvedených v Tab. 2 je hmotnost CAD 
modelu (Computer Aided Design, tj. navržená součást) pístní skupiny totožná s minimální 
povolenou, avšak reálná hmotnost bude v závislosti na vlivu tolerancí vyšší. Pokud by se  
v pevnostní analýze ukázalo, že píst vyhovuje, znamenalo by to, že konstrukční návrh pístu je 
proveden správně. Hmotnost ojnice je poněkud vyšší, ale nelze s jistotou říci, zda je součást 
předimenzovaná, či nikoliv. To lze jednoznačně určit pouze z pevnostní kontroly, která ale,  
ani v případě pístu, nebyla provedena. Hmotnost klikového hřídele a setrvačníku je nepatrně 
vyšší, a to z důvodu výše zmíněného vyvažování. 
 
Tab. 2 Srovnání hmotností klikového mechanismu 
Součást 
Hmotnost 
minimální povolená CAD model 
[݃] [݃] 
Pístní skupina 350 350 
Ojnice 500 583 
Klikový hřídel 13 000 13 048 
Setrvačník 3 500 3 524 
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3.2 KONSTRUKCE MOTORU 
Hlavní rozměry bloku a hlavy motoru jsou určeny rozměry klikového mechanismu,  
a požadavkem optimální polohy těžiště celého agregátu. Vnitřní prostor bloku a ložiskového 
rámu je uzpůsoben rotačnímu pohybu klikového hřídele a ojnice. 
 
3.2.1 BLOK MOTORU 
Blok je základní součástí motoru, ke které jsou připojeny další konstrukční uzly a jednotlivé 
komponenty. Jedná se o quasi-monolitický odlitek s kovovým nástřikem pracovního povrchu 
válců. Blok motoru je, jak již bylo zmíněno, dělený v ose klikového hřídele. Ke spodní části 
bloku motoru je připevněn ložiskový rám, a to pomocí čtveřice šroubů M10 na každé přepážce 
uložení klikového hřídele, přičemž vnitřní jsou nepatrně delší než ty vnější. Pokud by se 
předpokládalo častější odjímání ložiskového rámu a s tím spojené riziko poškození závitů, jeví 
se jako vhodnější varianta použití svorníků. Horní část je koncipována s otevřenou dosedací 
plochou, tj. „Open Deck“. 
Na pravé straně při pohledu od řemenice je nálitek pro vodní pumpu, která žene chladicí 
kapalinu do vodního pláště motoru. Na přední straně bloku se taktéž nachází napínací  
a vodící kladka pohonu rozvodů společně s přírubou hřídelového těsnění předního konce 
klikového hřídele. Zadní část bloku slouží k upevnění převodovky XTrac. Výrazné žebrování 
na straně sání je tvořeno dosedací plochou pro zde umístěné komponenty. Jejich upevnění je 
pomocí šroubů M8 ve spodní části, M6 pak v horní části. Na straně výfuku, kde není umístěna 
žádná z komponent, je vytvořeno žebrování pro snížení vibrací a hluku. 
Přívod tlakového oleje do hlavního mazacího kanálu je na straně sání v oblasti třetího válce.  
K ložiskům hlavních čepů klikového hřídele, jejichž poloha je fixována jazýčky a v případě 
axiálního ložiska vybráním, je tlakový olej dodáván vrtanými kanály. Do hlavy motoru je 
tlakový olej přiváděn vrtaným kanálem v zadní části bloku. Zpětný odvod oleje je po třech 
větvích na každé straně bloku motoru. 
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Obr. 10 Pohled na blok motoru ze strany řemenice 
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3.2.2 LOŽISKOVÝ RÁM A SPODNÍ VÍKO MOTORU 
Použití integrovaného ložiskového rámu vychází z požadavku tuhého uložení klikového 
hřídele. Jedná se o stejný hliníkový odlitek jako v případě bloku motoru a litinových 
ložiskových vík. Vnitřní prostor je uzpůsoben rotačnímu pohybu klikového hřídele  
při zachování nejmenších rozměrů. Pro spojení ložiskového rámu a bloku motoru slouží 
průchozí díry pro šrouby M10, jejichž vzájemná poloha je určena dvojicí středících čepů 
umístěných na úhlopříčce, na přepážce uložení druhého a čtvrtého hlavního čepu. Funkční 
provedení přední a zadní části je shodné s blokem, v přední části je navíc umístěna vodící kladka 
pohonu pomocných zařízení. Na straně sání je v přední části nálitek pro umístění držáku 
alternátoru a olejového čerpadla. Zpětný odvod oleje je ve vnitřní části ve třech větvích  
na každé straně ložiskového rámu. 
Provedení spodního víka motoru je přizpůsobeno umístěním olejového čerpadla na straně sání. 
Jedná se o hliníkový odlitek, který se svažuje, přičemž střední část je vyvýšena směrem dovnitř. 
Uvnitř jsou vytvořeny dvě přepážky pro zamezení pohybu oleje a jeho směřování ke dvěma 
nejníže položeným místům, ze kterých je odsáván. Na straně setrvačníku je vytvořena příruba 
pro připojení převodovky. Ve spodní části spodního víka se nachází žebra pro dodatečné 
chlazení oleje proudícím vzduchem. 
Hmotnost ložiskového rámu je 7,10 kg, spodní víko motoru váží 1,98 kg. 
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3.2.3 HLAVA MOTORU 
Jedná se o nejsložitější odlitek použitý v konstrukci motorů, a to především z důvodu složitosti 
chladicího pláště, který bude podrobněji rozebrán v chladicí soustavě. Přes sací kanály, 
umístěné na pravé straně, je přiváděna čerstvá směs do střechovitého spalovacího prostoru. 
Odvod spalin je pak na levé straně skrz výfukové kanály. Samotná hlava motoru slouží jako 
nosná část jednotlivých částí rozvodového mechanismu, který je realizován jako DOHC. Pohyb 
sacích a výfukových ventilů, jejichž vnitřní prostor je vyplněn sodíkem, je ovládán 
prostřednictvím vaček skrz hrníčková zdvihátka. Vracení ventilů zpátky do sedla je 
zabezpečeno použitím ventilové pružiny, ale z důvodu použití hliníkové slitiny hlavy je 
nezbytné použít ocelovou podložku pod dosedací plochu pružiny. Sedla ventilů z tvrdokovu 
CrNi jsou s přesahem zalisovány do hlavy motoru. Pro snížení tření při pohybu ventilů jsou 
použita bronzová vodítka, a pro zamezení vniku oleje do spalovacího prostoru jsou na ventilech 
umístěny těsnění. Pro vedení hrníčkových zdvihátek jsou vytvořeny nálitky, které jsou spojeny 
se středovým nálitkem sloužící k umístění zapalovací svíčky a zapalovací cívky. I zde je použit 
ocelový mezikus, a to konkrétně vložka zapalovací svíčky s kuželovou těsnící plochou. 
Vačkové hřídele jsou uloženy v rovině horní dosedací plochy hlavy a dosedací plochy 
ložiskového rámu hlavy, který je k hlavě přišroubován vždy dvojicí šroubů M5 připadajících 
na jednu třecí plochu vačkového hřídele. Přesná poloha vůči hlavě motoru je dána dvojicí 
válcových trubek, které jsou umístěny na úhlopříčce. Axiální poloha vačkových hřídelů je 
zajištěna nákružkem a k utěsnění oleje jsou z přední části nalisovány hřídelové těsnící kroužky. 
Z vrchní části hlavy je umístěn plastový kryt, obsahující těsnění po jeho obvodě a v oblasti 
zapalovacích cívek.  
Poloha hlavy motoru vůči bloku je dána dvojicí středících čepů, umístěných na úhlopříčce  
v nejvzdálenějších místech. K utažení hlavy jsou použity svorníky M12 v celkovém počtu deseti 
kusů. V přední části jsou umístěny vodící kladky, v zadní pak nálitek pro těleso termostatu.  
Pro vyjmutí pískového jádra chladicího pláště jsou využity technologické otvory, které jsou 
posléze zaslepeny zátkami. V přední a zadní části hlavy je nízko profilované žebrování, sloužící  
k omezení vibrací. 
K mazání třecích ploch ventilového rozvodu jsou vyvrtány mazací kanály. Pro zpětný odvod 
oleje jsou využity tři kanály jak na straně sání, tak na straně výfuku. 
Materiálem hlavy motoru a ložiskového rámu je stejně jako v případě bloku motoru hliníková 
slitina. Hmotnost samotné hlavy je 7,83 kg, hmotnost celé sestavy s rozvodovým mechanismem 













Obr. 14 Hlava motoru 
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3.3 SOUSTAVY MOTORU 
Jednotlivé soustavy motoru lze rozdělit na vnitřní a vnější. Vnitřní představují chladicí a mazací 
soustavu motoru, vnější pak pohon ventilového rozvodu a pomocných zařízení, přípravu směsi 
vzduchu a paliva a výfuk pro odvod spalin z prostoru válce. 
 
3.3.1 CHLADICÍ SOUSTAVA 
Výstup chladicí kapaliny je z hlavy motoru do tělesa termostatu, umístěného v zadní části hlavy. 
Odtud je při nízké teplotě chladicí kapaliny odváděn malým okruhem přímo do vodní pumpy. 
Pokud je teplota vyšší, otevře se termostatický ventil a chladicí kapalina je chlazena v chladiči 
přes velký okruh. Vodní pumpa tlačí chladicí kapalinu do prostoru prvního válce, kde se 
rozděluje a obtéká ostatní válce motoru. Při použití bloku s otevřenou dosedací plochou je 
chlazení pracovního prostoru válců, zvláště pak prvního těsnícího kroužku pístu v horní úvrati 
lepší, než je tomu v případě bloku s uzavřenou dosedací plochou. Po ohřátí stoupá chladicí 
kapalina do prostoru chladicího pláště hlavy motoru, kde je chlazen spalovací prostor, sací  
a výfukové kanály. Sací kanál je částečně chlazen čerstvou směsí, proto je vytvořen chladící 
prostor pouze ve spodní části hlavy. U výfukového kanálu, který je ohříván horkými spalinami, 
je chladicí plášť i v jeho horní části.   

























Obr. 16 Pohled na chlazení motoru 
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3.3.2 MAZACÍ SOUSTAVA 
Pro účely použití motoru v závodech rallye je nezbytné počítat s návrhem suché olejové vany. 
Oproti standartní olejové vaně je zpěněný olej odsáván ze spodního víka přes chladič oleje do 
externí nádrže, odkud je následně čerpán a přiváděn do hlavního mazacího kanálu motoru. 
Tříkomorové olejové čerpadlo od firmy Dailey Engineering je koncipováno jako rootsovo 
čerpadlo v případě dvou sacích větví a jako zubové v sekci výtlačné. To znamená, že tlak oleje 
je tvořen až v mazací soustavě, ne v čerpadle samotném. Olejové čerpadlo je upevněno  
na držáku, který je přišroubován k ložiskovému rámu. Ochlazený olej je odsáván z externí 
nádrže a přiváděn do hlavy olejového filtru, kde probíhá jeho filtrace. Při startu motoru, kdy je 
olej studený, je olej ohříván chladicí kapalinou, při běžícím motoru je následně chlazen chladicí 
kapalinou. Z hlavy olejového filtru je tlakový olej přiváděn do hlavního mazacího kanálu  
o průměru 10 mm, který je vyvrtán v pravé části bloku motoru. K hlavním ložiskům klikového 
hřídele je olej přiváděn vrtanými kanály o průměru 5 mm, odkud je přiváděn vývrty v klikovém 
hřídeli o průměru 4 mm k třecím plochám ojničních čepů. Písty jsou chlazeny rozstřikem oleje 
pomocí trysek, kterým je olej dodáván vývrty o menším průměru (prioritou je mazání třecích 
ploch klikového hřídele a třecích ploch rozvodového mechanismu). Mazání ploch válců  
a ložisek pístních čepů je dáno olejovou mlhou a rozstřikem oleje při chlazení pístů. Do hlavy 
motoru je olej přiváděn v zadní části bloku vývrtem o průměru 5 mm, kde je v hlavě rozváděn 
na pravou a levou část. Odtud proudí olej vývrty o průměru 3 mm k třecím plochám vačkových 
hřídelů. Ten poté vytéká po stranách a slouží k mazání hrníčkových zdvihátek. Utěsnění 
vrtaných kanálů je zajištěno záslepkami. Zpětný odvod oleje je realizován po stranách,  


































Obr. 18 Pohled na mazání klikového mechanismu a ventilového rozvodu 
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3.3.3 POHON ROZVODŮ A POMOCNÝCH ZAŘÍZENÍ 
V koncepčním návrhu byl pro pohon rozvodů a pomocných zařízení motoru vybrán ozubený 
řemen, který je z hlediska minimální údržby ideální volbou. Další předností tohoto pohonu je 
absence mazání, a tedy již výše zmíněného umístění vně motoru. Oproti původnímu 
koncepčnímu návrhu jsou pro pohon rozvodů použity navíc dvě vodící kladky Ruville 55441, 
neboť je potřeba dbát na délku řemene a dostatečný úhel opásaní, který by nebyl vyhovující. 
Typ použitého řemene je T5-1100-20, jedná se o typ T s roztečí 5 mm, délkou řemene  
1 100 mm a šířkou 20 mm. Pro pohon pomocných zařízení je použit stejný řemen o délce  
750 mm, pro zvýšení úhlu opásání je i zde využito jedné vodící kladky. O napínání řemene 
rozvodů se stará napínací kladka, umístěná na levé straně přední části bloku. Alternátor je 
jedním z připevňovacích bodů umístěn na držáku společně s olejovým čerpadlem, druhá 
upevňovací poloha je dána spojovacím členem s blokem motoru. Ve spodní části držáku je 
průchozí díra pro šroub M10, kterým je po napnutí řemene pomocných zařízení skrz 
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3.3.4 SÁNÍ MOTORU, PŘÍPRAVA SMĚSI 
Výkon zážehových pístových spalovacích motorů je dán množstvím přivedeného vzduchu  
a v případě motorsportu je toto množství omezeno restriktorem. Jeho funkci zastává škrticí 
klapka, umístěná na vstupu vzduchu do uklidňovací komory. Aby nebyly poškozeny vnitřní 
komponenty motoru prachem a pevnými částečkami obsaženými ve vzduchu, je vzduch čištěn 
vzduchovým filtrem od výrobce K&N. V uklidňovací komoře jsou umístěny ústí sacích potrubí 
jednotlivých válců, jejichž průřez se směrem k hlavě zmenšuje. Konce sacích potrubí jsou 
vsazeny do hliníkové příruby a přes papírové těsnění jsou připevněny k hlavě. Systém 
vícebodového vstřikování je připevněn ke spodní části uklidňovací komory hliníkovými 
držáky. Ústí vstřikovačů je uloženo v hliníkovém těle, které je přilepeno k sacímu potrubí. 
Hmotnost celého konstrukčního uzlu sacího traktu není velká, ale z důvodu vibrací motoru je 
nezbytné použít další úchytný bod. Ten je dán na bloku motoru, ke kterému je připevněn držák 
pro šroub s okem. Stejný šroub je umístěn i na držáku ve spodní části airboxu a vzájemně jsou 
spojeny délkově nastavitelnou tyčí, kterou lze nastavit pevnou polohu sacího traktu. Airbox  
a sací potrubí jsou vyrobeny z karbonových vláken, celková hmotnost sacího traktu je 3,37 kg. 
 
 
3.3.5 VÝFUKOVÉ POTRUBÍ 
Jednotlivé části výfukového potrubí jsou svařeny ze žáruvzdorné oceli, jež je jako celek 
přivařeno k přírubě, pomocí které je přišroubováno k hlavě motoru. Mezi hlavou a přírubou 
výfukového potrubí se nachází ocelové těsnění. Model motoru obsahuje obě možné varianty 
sběrného výfukového potrubí, tj. svody 4-1 a 4-2-1, zobrazené na Obr. 22. O vlivu jednotlivých 
variant na výkonnost motoru pojednává následující kapitola. 
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3.4 KUPOVANÉ SOUČÁSTI 
Pro snížení výrobní ceny pohonné jednotky je nezbytné použít co nejvíce sériově vyráběných 
komponent, u kterých je zaručena spolehlivost, jenž je důležitým faktorem nejenom  
u závodních speciálů. Rozměry vstřikovačů a zapalovací cívky, jejichž modely lze sehnat  
na stránkách výrobce Bosch, jsou shodné s rozměry reálných součástí. To poskytuje nejlepší 
řešení a následné zapracování do jednotlivých konstrukčních uzlů motoru. U ostatních 
kupovaných součástí jako je např. spojka, škrticí klapka, alternátor, kladky, atd. jsou rozměry 
dány výkresy a katalogy výrobců. Jednotlivé komponenty jsou co nejvěrohodněji 
vymodelovány, avšak pro zástavbové rozměry je směrodatné dodržení vnějších a přípojných 
rozměrů. 
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4 SIMULACE SPALOVACÍCH TLAKŮ 
Pro výpočet silového působení v klikovém mechanismu je potřeba znát průběh spalovacího 
tlaku ve válci motoru. U vysokootáčkových motorů je snaha dosáhnout maximálního výkonu v 
co nejvyšších otáčkách, maximum točivého momentu by se mělo nacházet v dostatečné 
vzdálenosti od maxima výkonu pro co největší využitelné spektrum provozních otáček. 
  
4.1 ANALYTICKÝ NÁVRH SACÍHO A VÝFUKOVÉHO POTRUBÍ 
Pro samotný výpočet spalovacích tlaků je potřeba určit vstupní parametry jako jsou délky 
jednotlivých potrubí a jejich průřezy4. Dalším důležitým faktorem je reálné umístění sacích  
a výfukových kanálů v hlavě motoru a maximální možné průměry sacích a výfukových ventilů. 
Analytický výpočet je proveden na základě dlouholetých studií vysokovýkonných zážehových 
motorů s přirozeným sáním prof. Gordona P. Blaira.  
 
4.1.1 PRINCIP REZONANČNÍHO PLNĚNÍ 
V moderních automobilech se využívá principu tzv. rezonančního plnění, kdy se za vhodně 
zvolených parametrů sacího a výfukového potrubí dosahuje zvýšené objemové účinnosti.  
Při sacím cyklu motoru, kdy se píst pohybuje směrem k dolní úvrati, vzniká v prostoru  
nad pístem podtlak, který se šíří rychlostí zvuku sloupcem nasávané čerstvé směsi ve formě 
podtlakové vlny. Ta se odráží na volném konci potrubí se stejnou fází, tedy jako vlna 
přetlaková. Aby došlo k rezonančnímu efektu naplnění válce, je potřeba aby přetlaková vlna 
dorazila k ústí sacího kanálu do spalovacího prostoru v okamžiku těsně před uzavřením sacího 
ventilu. Píst se již pohybuje směrem k horní úvrati, ale vlivem setrvačnosti proudí směs stále 
do válce. Její intenzita je navýšena přetlakovou vlnou vlivem zvýšení tlaku v ústí kanálu.  
U motorů s přirozeným sáním má rezonanční sání velký vliv na výkonnost motoru. [19] 
Ve výfukovém potrubí se využívá rezonančních vln k lepšímu vypláchnutí válce a k nasátí 
čerstvé směsi. Před otevřením výfukového ventilu je ve válci vlivem spalovacího procesu 
mnohonásobně vyšší tlak, než je tomu ve výfukovém potrubí. Při jejich otevření dochází  
k prudkému vyrovnání tlaků a k následnému škrcení, které je doprovázeno zvýšenou rychlostí 
výfukových spalin. Vyvolaná tlaková vlna se šíří rychlostí zvuku výfukovým potrubím, dokud 
nenarazí na změnu přechodu. V závislosti na jeho typu se odražená vlna vrací jako vlna 
podtlaková, nebo přetlaková. [20] 
Pro maximální využití tlakových vln pro rezonanční plnění je potřeba variabilní délky sacího 
potrubí, délka výfukové potrubí je neměnná (v ideálním případě také proměnná). Ta je závislá 
na otáčkách motoru, a proto se u sériových automobilů používají dvoustavové, popřípadě 
třístavové rezonanční sací potrubí. Delší potrubí je využito při nižších otáčkách pro navýšení 
točivého momentu, ve vyšších otáčkách je v provozu kratší potrubí pro maximální výkon 
motoru. U závodních motorů je tato možnost zakázána a rezonanční potrubí je naladěno pouze 
na úzký rozsah provozních otáček.    
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4.1.2 NÁVRH PRŮŘEZŮ POTRUBÍ V HLAVĚ MOTORU 
Plocha sacího potrubí se postupně směrem do válce zmenšuje, velikost plochy vstupního 
průřezu do sacího kanálu v hlavě je vyjádřena vztahem [21]: 
ܣ௜,௠ = ܥ௜,௠௣ ∙ ܣ௜,௣ ∙ ݊௜,௩					[݉݉ଶ], (1)  
kde ܥ௜,௠௣  je poměr ploch průřezů sacího kanálu v hlavě motoru. Hodnota ܥ௜,௠௣ = 1,00  
a ܥ௘,௠௣ = 1,20 pro výfukový kanál je převzatá z práce Gordona P. Blaira pro čtyřválcový 
závodní motor cestovních vozů o zdvihovém objemu 2 000 cm3. Počet sacích ventilů 
připadajících na jeden válec je vyjádřen členem ݊௜,௩ . ܣ௜,௣  je plocha mezikruží mezi sacím 






ଶ൯					[݉݉ଶ], (2)  
kde ݀௜,௦௧  je průměr dříku sacího ventilu. Průměr kanálu v hlavě nad sedlem sacího ventilu  




					[݉݉], (3)  
kde ݀௜,௦ je průměr sacího ventilu (otvoru v sedle). 
Plocha výfukového potrubí se směrem od válce zvětšuje. Z průměru výfukového ventilu ݀௘,௦ 
se určí průměr kanálu v hlavě nad sedlem výfukového ventilu ݀௘,௣ , vypočítá se plocha 
mezikruží nad výfukovým kanálem a dříkem ventilu ܣ௘,௣ ze známé hodnoty dříku výfukového 
ventilu ݀௘,௦௧. Poté se vyjádří velikost plochy výstupního průřezu z výfukového kanálu v hlavě 
ܣ௘,௠ při počtu výfukových ventilů ݊௘,௩. 
 
4.1.3 NÁVRH DÉLKY REZONANČNÍHO SÁNÍ 
Návrh délky rezonančního sání je proveden na základě předpokladu otočení klikového hřídele 
o úhel ߶௜ = 90° [22] od doby okamžiku vyvození podtlakové vlny pohybem pístu k dolní 
úvrati do momentu naplnění válce čerstvou směsí přetlakovou vlnou. Vztah pro dráhu 
rezonanční vlny je: 
x = ݒ ∙ ݐ					[݉], (4)  
kde ݒ je rychlost a ݐ je čas, který lze vyjádřit poměrem úhlu natočení klikového hřídele ߶௜  
a úhlovou rychlostí ߱  klikového hřídele. Po dosazení délky rezonančního sání a střední 
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ܽ௦,௜ = ඨ
ߢ௏௓ ∙ ܴ௣௟ ∙ ௜ܶ
ܯ௏௓
					 [݉ ∙ ݏିଵ], (5)  
kde ߢ௏௓  je Poissonova konstanta vzduchu, ܴ௣௟  molární plynová konstanta, ௜ܶ  teplota 
nasávaného vzduchu a ܯ௏௓  molární hmotnost vzduchu, dostaneme výsledný vztah  







					[݉]. (6)  
 
4.1.4 NÁVRH DÉLKY REZONANČNÍHO VÝFUKOVÉHO POTRUBÍ 
Výpočet rezonanční délky výfukového potrubí je rozdělen na dvě části, první popisuje sběrné 
výfukové potrubí včetně výfukového kanálu v hlavě motoru, druhá část popisuje výfukové 
potrubí od kolektoru („merge collector“, tj. spojení více potrubí do jedné větvě) po koncovku 
výfuku. Délka rezonančního výfukového potrubí ventil – kolektor je vypočtena na základě 
předpokladu správného vyplnění válce při natočení klikového hřídele o úhel ߔ௘,ଵ = 150° [22]. 
Po dosazení délky rezonančního výfukového potrubí ventil – kolektor do rovnice (4) a střední 
rychlosti zvuku v dané části výfukového potrubí ܽ௦,௘ଵ vyjádřenou vztahem [21]: 
ܽ௦,௘ଵ = ඥߢ௦௣ ∙ ݎ௦௣ ∙ ௘ܶ,ଵ					[݉ ∙ ݏିଵ], (7)  
kde ߢ௦௣  je Poissonova konstanta spalin, ݎ௦௣  měrná plynová konstanta spalin, ௘ܶ,ଵ  průměrná 
teplota spalin v potrubí ventil – kolektor, můžeme vyjádřit vztah pro celkovou délku 







					[݉]. (8)  
Rezonanční délka výfukového potrubí kolektor – konec ܮ௘,ଶ  se určí analogicky dosazením 
předpokladu správného vyprázdnění válce při natočení klikového hřídele o úhel ߔ௘,ଶ = 170° 
[21], střední rychlostí zvuku ve výfukovém potrubí kolektor – konec ܽ௦,௘ଶ s průměrnou teplotou 
výfukových spalin ௘ܶ,ଶ do rovnice (4).  
Průměr kolektorového potrubí lze vyjádřit podle rovnice [21]: 
݀௧௣ = ටܥ௖௢௟௟ ∙ ݀௘,௣
ଶ − (ݖ − 1) ∙ ݀௘,௣
ଶ					[݉݉], (9)  
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4.2 VIRTUÁLNÍ MODEL TERMODYNAMIKY MOTORU 
Pro výpočet spalovacích tlaků byl použit program Lotus Engine Simulation. Ten je proveden  
na základě sestavení modelu virtuálního motoru se vstupy z analytického výpočtu. Výpočetní 
model je založen na jednorozměrném proudění potrubím a lze ho rozdělit do čtyř základních 
částí na: 
a) model buiding – tvorba virtuálního modelu a definování parametrů, 
b) simulation – simulace výpočetního modelu, 
c) parametric analysis and optimalisation – optimalizace stávajícího modelu s plynulou 
změnou až deseti různých parametrů, 
d) post-processing – prohlížení výsledků simulace. 
 
Model sacího potrubí vychází z pravidel S2000, tedy použití jedné škrticí klapky jako 
restriktoru. U čtyřválcových motorů se můžeme setkat se dvěma druhy sběrného výfukového 
potrubí. První variantou je sloučení svodů válců s opačnými fázemi, které jsou poté sloučeny 
do jedné větve. V případě pořadí zážehu 1-3-4-25 jsou propojeny válce 1-4 a 2-3. Jedná se  
o svody 4-2-1. Alternativou je spojení všech svodů do jedné větve, tedy 4-1. Podle teorie by 
měla první zmíněná varianta dosahovat vyššího točivého momentu, druhá vyšších hodnot 
výkonu. To ale nemusí platit vždy, neboť záleží na dané konfiguraci spalovacího motoru.  
Pro samotnou simulaci byly realizovány obě varianty výfukových svodů, jejichž vzájemné 
porovnání rychlostní charakteristiky motoru je na Obr. 23, detail provozních otáček motoru pak 
na Obr. 24. 
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Při porovnání obou variant jsou patrné rozdíly v průběhu křivky výkonu, tak i křivky točivého 
momentu v celém spektru otáček. Motor bude provozován ve vysokých otáčkách, proto je 
důležitější jejich průběh na Obr. 24. V případě průběhu výkonu, zobrazeného plnou čarou, 
dosahuje vyšších hodnot v nižším spektru otáček varianta se svody 4-2-1, od otáček  
7000 min-1 je tomu naopak a vyšších hodnot dosahuje varianta svodů 4-1. Průběh točivého 
momentu, zobrazeného čerchovaně, je příznivější v nižších otáčkách pro variantu svodů 4-2-1, 
ve vyšších otáčkách ale nedosahuje takových hodnot jako varianta 4-1. Z hlediska použitelného 
rozsahu otáček se jeví jako výhodnější varianta 4-2-1 s maximem točivého momentu 243 Nm 
při otáčkách 6 700 min-1 s maximálním výkonem 196 kW při otáčkách 8 150 min-1. Varianta 
se svody 4-1 disponuje vyšším výkonem s hodnotou 199 kW při stejných otáčkách, maximum 
točivého momentu 241 Nm je k dispozici při otáčkách 7 050 min-1. Zvolenou variantou jsou 
svody 4-1 z důvodu vyšších hodnot výkonu a točivého momentu. Křivka točivého momentu 
má plošší průběh, její maximum je ale posunuto do vyšších otáček, což ale nepříznivě ovlivňuje 
použitelný rozsah otáček.  
Grafické znázornění výpočetního modelu s variantou svodů 4-1 je na Obr. 25. Odladěné 
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4.2.1 VÝSLEDKY SIMULACE SPALOVACÍCH TLAKŮ 
Správnost naladění sacího a výfukového potrubí lze určit z post-processingu, který umožňuje 
zobrazení tlaků v jednotlivých uzlech modelu (válce motoru, spojení potrubí atd.). Na Obr. 26 
je průběh tlaků ve válci při jmenovitých otáčkách motoru, tedy 8 150 min-1. Z průběhů tlaků je 
patrné správné naladění rezonančního potrubí, kdy odražená podtlaková vlna ve výfukovém 
potrubí způsobí dokonalé vyprázdnění pracovního prostoru válce a snížení tlaku. Tlak v sacím 
potrubí se po zavření výfukového ventilu (druhá oranžová svislá čára) plynule zvětšuje  
až do doby před uzavřením sacího ventilu (druhá modrá svislá čára). Využití rezonančního sání 
má za následek nasátí většího množství čerstvé směsi do pracovního prostoru válce a zvýšení 
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4.2.2 ČASOVÁNÍ VENTILŮ 
Profil vačky sacích a výfukových ventilů byl vytvořen křivkou polydyne, tj. se spojitým 
zrychlením, v programu Lotus Concept Valve Train, který je součástí prostředí programu Lotus 
Engine Simulation. Časování sacích, výfukových ventilů a zdvih vaček je v Tab. 3, v grafické 
podobě pak na Obr. 27. Maximální zdvih sacího ventilu je při úhlu 98,5° (měřeno od horní 
úvrati), pro výfukový ventil pak 91°.   
 
Tab. 3 Parametry rozvodového ústrojí 
Úhel otevření sacích ventilů 45° před HÚ 
Úhel uzavření sacích ventilů 62° po DÚ 
Celkový úhel otevření sacích ventilů 287° 
Zdvih sacích ventilů 12 mm 
Úhel otevření výfukových ventilů 42° před DÚ 
Úhel uzavření výfukových ventilů 40° po HÚ 
Celkový úhel otevření výfukových ventilů 262° 














úhel natočení klikového hřídele [°]
válec sání výfuk














4.2.3 POROVNÁNÍ ANALYTICKÉHO VÝPOČTU A SIMULACE 
Hodnoty rezonančních délek sacího a výfukového potrubí, určené analytickým výpočtem, byly 
použity ve stávajícím modelu výpočtu spalovacích tlaků, kde byly změněny délky sacího 
potrubí a svodů výfukového potrubí. Vzájemné porovnání rychlostní charakteristiky je  
na Obr. 28. Průběh výkonu roste podle analytického výpočtu lineárněji, rozdíl v maximální 
hodnotě, která je posunuta do nižších otáček, je 8 kW. Maximum točivého momentu, tj. druhé 
maximum, je posunuto do vyšších otáček a jeho hodnota je o 1 Nm vyšší, než je tomu  
u simulace. Použitelný rozsah otáček je v tomto případě nevyhovující, neboť se daná maxima 
nacházejí v relativní blízkosti. Při použití prvního maxima točivého momentu je situace 
příznivější. Ze vzájemného porovnání je patrné, že analytický výpočet dosahuje vysokých 
hodnot výkonu a točivého momentu, ale je nezbytná následná optimalizace za účelem zlepšení 













































Obr. 27 Schéma časování ventilů motoru 
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5 SILOVÉ PŮSOBENÍ V KLIKOVÉM MECHANISMU 
Pístové spalovací motory s přímočarým vratným pohybem pístu zajišťují přenos tlakové síly, 
která vznikne spálením směsi ve spalovacím prostoru, na rotační pohyb klikového hřídele6. 
Tato síla působí na pístní čep, kde se rozkládá na sílu působící v ose ojnice a na boční 
(normálovou) sílu namáhající píst kolmo k jeho ose. Pístní skupina svým pohybem vyvolává 
setrvačné síly, které spolu se silami od tlaku plynů způsobují vibrace různých frekvencí. Tyto 
reakční síly jsou časově proměnné a mají vliv na klidnost chodu motoru, kroutivé kmitání 
klikového hřídele a namáhání jednotlivých součástí motoru. [23] 
 
5.1 SÍLY OD TLAKŮ PLYNŮ (PRIMÁRNÍ SÍLY) 
Tlak plynů ve spalovacím prostoru působí na stěny válce, hlavu válce a dno pístu, její velikost 




∙ (݌ − ݌଴)					[ܰ], (10)  
kde ݌ je okamžitá hodnota tlaku ve spalovacím prostoru a ݌଴ je tlak v klikové skříni pod pístem, 
který je roven tlaku atmosférickému. 
 
                                               
6 Silové působení v klikovém mechanismu je řešeno v Příloze, kapitola 4. 
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5.2 SETRVAČNÉ SÍLY (SEKUNDÁRNÍ SÍLY) 
Velikost setrvačných sil klikového mechanismu je dána hmotností a zrychlením jednotlivých 
pohybujících se částí motoru. Pístní skupina koná přímočarý vratný pohyb v ose válce a klikový 
hřídel rotační pohyb kolem své osy rotace. Ojnice koná složený pohyb, a to obecný rovinný 
pohyb. 
 
5.2.1 REDUKCE HMOTY OJNICE 
Pohyb ojnice je dán translačním pohybem horního oka ojnice spolu s pístní skupinou  
a rotačního pohybu spodního oka ojnice v ose klikového hřídele na průměru zdvihu pístu.  
Pro snadnější výpočet se její hmotnost redukuje do dvou hmotných bodů a to tak, aby výsledné 
statické (zachování hmotnosti a polohy těžiště) a dynamické (zachování momentu setrvačnosti) 
účinky byly nezměněny. Nejprve se provede tříbodová redukce ojnice, která je s původní 
soustavou dynamicky ekvivalentní. Poté se pro nulovou hmotnost v těžišti tříbodové redukce 
vypočítá redukce dvoubodová. [23] 
Redukovaná hmotnost ojnice představuje 2 hmotné body, jeden hmotný bod o hmotnosti ݉ଵ je 
umístěn v ose pístního čepu a druhý o hmotnosti ݉ଶ v ose ojničního čepu. 
Redukovaná hmotnost posuvných částí ojnice je: 
݉ଵ = ݉௢௝ ∙
்݈
݈௢௝
				[݇݃], (11)  
kde ݉௢௝  je hmotnost ojnice, ்݈ je vzdálenost těžiště ojnice od středu ojničního čepu a ݈௢௝  je 
délka ojnice. Redukovaná hmotnost rotačních částí ojnice se vypočítá jako: 
݉ଶ = ݉௢௝ −݉ଵ				[݇݃]. (12)  
 
5.2.2 SETRVAČNÉ SÍLY POSUVNÉHO POHYBU 
Velikost setrvačné síly posuvných částí je dána součtem hmotnosti pístní skupiny ݉௣௦௞   
a redukované hmotnosti posuvných částí ojnice: 
ܨ௦௣ = −(݉௦௞ +݉ଵ) ∙ ܽ				[ܰ], (13)  
kde ܽ představuje zrychlení pístní skupiny7 jako funkce úhlu natočení klikového hřídele ߙ.  
Při uvažování prvních dvou řádů je definováno vztahem: 
ܽ = ݎ ∙ ߱ଶ ∙ [ܿ݋ݏ(ߙ) + ߣ ∙ ܿ݋ݏ(2ߙ)]				[݉ ∙ ݏିଶ], (14)  
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kde ݎ je poloměr klikového hřídele, ߱ úhlová rychlost otáčení klikového hřídele a ߣ klikový 




				[−]. (15)  
U současných moderních motorů se pohybuje v intervalu ߣ ∈ (0,25; 0,35) . Rozepsáním 
rovnice (14) vyjádříme I. harmonickou složku zrychlení ve tvaru: 
ܽூ = ݎ ∙ ߱ଶ ∙ ܿ݋ݏ(ߙ)				[݉ ∙ ݏିଶ] (16)  
a II. harmonickou složku zrychlení ve tvaru: 
ܽூூ = ݎ ∙ ߱ଶ ∙ ߣ ∙ ܿ݋ݏ(2ߙ)				[݉ ∙ ݏିଶ]. (17)  
Dosazením rovnic (16) a (17) do rovnice (13) lze setrvačnou sílu posuvných částí vyjádřit  
ve tvaru I. harmonické složky: 
ܨ௦௣ூ = −൫݉௣௦௞ +݉ଵ൯ ∙ ݎ ∙ ߱ଶ ∙ ܿ݋ݏ(ߙ)				[ܰ] (18)  
a II. harmonické složky: 
ܨ௦௣ூூ = −൫݉௣௦௞ +݉ଵ൯ ∙ ݎ ∙ ߱ଶ ∙ ߣ ∙ ܿ݋ݏ(2ߙ)				[ܰ]. (19)  
Celková setrvačná síla posuvných částí je pak dána součtem I. a II. harmonické složky: 
ܨ௦௣ = ܨ௦௣ூ + ܨ௦௣ூூ 				[ܰ]. (20)  
 
5.2.3 SETRVAČNÁ SÍLA ROTAČNÍHO POHYBU 
Je setrvačná síla vzniklá rotací redukované hmotnosti rotačních částí ojnice ݉ଶ a hmotností 
ojničního ložiska ݉௢௟ v ose ojničního čepu, její velikost je pro konstantní úhlovou rychlost ߱ 
dána vztahem: 
ܨ௢ௗ = (݉ଶ +݉௢௟) ∙ ݎ ∙ ߱ଶ				[ܰ]. (21)  
 
5.3 SÍLY PŮSOBÍCÍ NA PÍSTNÍ SKUPINU 
Síla působící na pístní skupinu je dána vztahem: 
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kde ܨ௦ je setrvačná síla pístní skupiny definovaná hmotností pístní skupiny ݉௣௦௞  rovnicí: 




5.4 SÍLY PŘENÁŠENÉ V OSE OJNICE 
Výsledná síla působící na pístní skupinu je dána součtem sil od tlaků plynů a setrvačné síly 
posuvných částí: 
ܨ௖ = ܨ௣ + ܨ௦௣				[ܰ], (24)  




				[ܰ] (25)  
a na boční sílu ve směru kolmém k ose válce: 





SILOVÉ PŮSOBENÍ V KLIKOVÉM MECHANISMU 
ܨ௡ = ܨ௖ ∙ ݐܽ݊(ߚ)				[ܰ], (26)  
kde ߚ je odklon osy ojnice od osy válce: 
ߚ = ܽݎܿݏ݅݊(ߣ ∙ sin	(ߙ))				[°]. (27)  
 
 
5.5 SÍLY PŮSOBÍCÍ NA OJNIČNÍ ČEP 
Síla působící v ose ojnice se přenáší na ojniční čep, kde se rozkládá na sílu radiální: 
ܨ௥ = −ܨ௢௝ ∙ ܿ݋ݏ(ߙ + ߚ)				[ܰ], (28)  
kde záporné znaménko je dáno působením síly do středu rotace klikového hřídele a na sílu 
tangenciální: 
ܨ௧ = ܨ௢௝ ∙ ݏ݅݊(ߙ + ߚ)				[ܰ]. (29)  
Celková radiální síla je dána součtem radiální síly ܨ௥ a setrvačné síly rotačního pohybu ܨ௢ௗ 
působící na ojniční čep: 
ܨ௥௖ = ܨ௥ + ܨ௢ௗ				[ܰ]. (30)  
Velikost celkové síly působící v ojničním čepu je dána vektorovým součtem tangenciální síly 
ܨ௧ a celkové radiální síly ܨ௥௖, její velikost je: 
ܨ௢௖ = ටܨ௥௖
ଶ + ܨ௢ௗ
ଶ				[ܰ]. (31)  
Reakcí tangenciální síly ܨ௧ v ložisku hlavního čepu klikového hřídele vznikne dvojice sil ܨ௧  
a ܨ௧
ᇱ, která na rameni klikového hřídele ݎ vyvolává točivý moment o velikosti: 
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Na hlavní čep se přes rameno kliky ݎ přenáší radiální síla ܨ௥  a tangenciální síla ܨ௧
ᇱᇱ, jejichž 
vektorovým součtem je síla ܨ௢௝
ᇱᇱ , která je co do velikosti a smyslu působení shodná se silou 
působící v ose ojnice ܨ௢௝. Rozkladem této síly do směru osy válce vznikne síla ܨ௖ᇱᇱ, která je 
velikostí i smyslem působení shodná se silou ܨ௖  a na sílu ܨ௡ᇱᇱ  kolmou k ose válce. Ta má 
shodnou velikost a směr jako síla ܨ௡ , ale je opačného smyslu. Dvojice sil ܨ௡  a ܨ௡ᇱᇱ  vytváří 
klopný moment o velikosti: 
ܯ௞௟ = ܨ௡ ∙ ܾ				[ܰ݉], (33)  
působící na rameni ܾ, které mění svoji velikost podle pootočení klikového hřídele podle vztahu: 
ܾ = ݈௢௝ ∙ ܿ݋ݏ(ߚ) + ݎ ∙ ܿ݋ݏ(ߙ)				[݉], (34)  
s využitím rovnice pro rovnost kolmé vzdálenosti osy ojničního čepu k ose válce: 
݈௢௝ ∙ ݏ݅݊(ߚ) = ݎ ∙ ݏ݅݊(ߙ), (35)  
lze vyjádřit rameno ܾ v závislosti na rameni kliky ݎ: 
ܾ = ݎ ∙
ݏ݅݊(ߙ + ߚ)
ܿ݋ݏ(ߚ)
				[݉]. (36)  
Klopný moment ܯ௞௟  je roven velikosti točivého momentu ܯ௧, působí ale proti jeho smyslu  
a je tedy momentem reakčním. Klopný moment musí být zachycován v uložení motoru. 





VYVÁŽENÍ KLIKOVÉHO MECHANISMU 
6 VYVÁŽENÍ KLIKOVÉHO MECHANISMU 
Při konstrukci a výrobě klikového mechanismu pístového spalovacího motoru je důležité,  
aby bylo dosaženo co nejklidnějšího chodu motoru bez výraznějšího chvění, které je přenášeno 
přes uchycení motoru na samotnou konstrukci vozidla. Tyto vibrace, způsobující hluk  
a zkracující životnost součástí, lze eliminovat, úplně či částečně, vyvážením klikového 
mechanismu8 . To je docíleno vhodným uspořádáním klikového ústrojí, které kompenzuje  
v každém časovém okamžiku hlavní setrvačné síly a momenty. Tento typ vyvážení se nazývá 
přirozeným vyvážením, které je ale v mnoha případech nedostačující, a proto je potřeba  
ke klikovému ústrojí připojovat dodatečná protizávaží (tzv. vývažky), jejichž účinek působí 
proti účinku setrvačných sil a momentů. Použitím vývažků roste hmotnost klikového hřídele, 
kritické otáčky torzního kmitání klesají. Klikové hřídele, u vysokootáčkových motorů společně 
se setrvačníkem, jsou následně vyvažovány dynamicky na vyvažovacích strojích.  Význam 
vyvážení roste u rychloběžných motorů s vysokými otáčkami, zvláště pak u závodních motorů 
s odlehčenými komponenty. Podle druhu vyvážení sil a momentů je dělíme na [24]: 
a) volné, které nejsou vnitřně vyvážené, přenášejí se do prostoru motorové skříně a uložení 
motoru, namáhají je a jsou zdrojem vibrací a chvění, 
b) vnitřní, které jsou vnitřně vyvážené a navenek se neprojevují, ale namáhají části 
klikového ústrojí. 
Příčiny nevyváženosti jsou následující [24]: 
a) funkční – způsobené pohybem klikového mechanismu, 
b) výrobní – dané výrobními nepřesnostmi, nehomogenitou materiálu, 
c) deformací součásti za provozu. 
Při výpočtu vyvážení se vychází z předpokladu centrického klikového mechanismu, jehož 
rozměry a hmotnosti jednotlivých částí jsou shodné a je absolutně tuhý. Tíhové zrychlení, třecí 
síly jsou zanedbány a klikový hřídel má stálou úhlovou rychlost během jedné pracovní otáčky 
[24].  
 
6.1  SETRVAČNÉ SÍLY ROTUJÍCÍCH ČÁSTÍ 
Setrvačná síla rotujících částí ݉௥௢௧, jejíž velikost je konstantní, působí ve směru ramene kliky 
a zahrnuje hmotnost rotační části ojnice, ojničního ložiska a zalomení klikového hřídele. Její 
výslednice je dána součtem sil na jednotlivých zalomeních klikového hřídele v ose η podle  





= ݉௥௢௧ ∙ ݎ ∙ ߱ଶ −݉௥௢௧ ∙ ݎ ∙ ߱ଶ +݉௥௢௧ ∙ ݎ ∙ ߱ଶ −݉௥௢௧ ∙ ݎ ∙ ߱ଶ				[ܰ], (37)  
a pro čtyřválcové motory s pravidelným rozestupem zážehu je nulová. Svým působením  
na jednotlivé zalomení namáhá hlavní ložiska klikového hřídele a dá se úplně vyvážit vývažky. 
To je realizováno silovým vyvážením, tj. dvojicí vývažků na každém zalomení klikového 
hřídele. Alternativou je momentové vyvážení, kdy je využito vnějších a vnitřních vývažků.  
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Z důvodu minimálního váhového limitu je tato varianta nevyhovující (objemné protizávaží),  
a není s ní počítáno. Při silovém vyvážení se vychází ze silové rovnováhy setrvačných sil 
rotujících částí: 
ܨ௥ఎ = ܨ௥௩ , (38)  
kde ܨ௥௩ je setrvačná síla rotujících částí vývažku vyjádřená vztahem: 
ܨ௥௩ = ݉௩ ∙ ݎ௩ ∙ ߱ଶ				[ܰ], (39)  
kde ݉௩  je hmotnost vývažku a ݎ௩  poloha těžiště vývažku od osy rotace klikového hřídele.  
Po úpravě dostaneme vztah k výpočtu hmotnosti vývažků pro úplné vyvážení setrvačných sil 
rotujících částí: 
݉௩ = ݉௥௢௧ ∙
ݎ
ݎ௩
				 [݇݃]. (40)  
 
Použitím vývažků na všech zalomeních klikového hřídele bylo docíleno procentuálního 
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6.2 MOMENTY SETRVAČNÝCH SIL ROTUJÍCÍCH ČÁSTÍ 
Setrvačné síly rotujících částí od jednotlivých válců vyvolávají příslušné momenty, které se 
snaží natočit motor vzhledem k jeho těžišti. Tyto momenty působí v ose ξ a její výslednice se 






ଵ ∙ 3 ∙ ܽ௩ + ܨ௥ఎ
ଶ ∙ 2 ∙ ܽ௩ + ܨ௥ఎ
ଷ ∙ ܽ௩ + 0				[ܰ݉], (41)  
kde ܽ௩  je rozteč válců. Výslednice momentu setrvačných sil rotujících částí je vzhledem  
k symetrii silové soustavy nulová. 
 
6.3 SETRVAČNÉ SÍLY POSUVNÝCH ČÁSTÍ 
Setrvačná síla posuvných částí I. a II. řádu působí v ose každého válce a její velikost se  
v závislosti na úhlu natočení klikového hřídele ߙ v průběhu otáčení klikového hřídele mění. 
Velikost setrvačných sil posuvných částí I. řádu lze stanovit početně, nebo graficky. V případě 
grafického řešení se vychází ze schématu klikového hřídele (Obr. 33), ve kterém se zobrazí 
velikost amplitud od jednotlivých válců, odpovídající dané poloze klikového hřídele. 
Výslednice sil je dána jejich vektorovým součtem, jejichž smysl působení je od osy rotace 
klikového hřídele. Při určení výslednice setrvačných sil II. řádu je využito tzv. fiktivní schéma 
klikového hřídele s dvojnásobnými úhly jednotlivých zalomení. [23] 
 
Z grafického řešení je patrné vyvážení setrvačné síly I. řádu, II. řád je nenulový a její velikost 
lze vyjádřit vztahem: 
ܨூூ = 4 ∙ (݉௦௞ +݉ଵ) ∙ ݎ ∙ ߱ଶ ∙ ߣ ∙ ܿ݋ݏ(2ߙ)				[ܰ]. (42)  
Vyvážení výslednice setrvačných sil posuvných částí II. řádu je možné pomocí dvojice 
vyvažovacích hřídelů s dvojnásobnou úhlovou rychlostí vzhledem k úhlové rychlosti klikového 
hřídele. Z důvodu požadované nízké hmotnosti pohonné jednotky není II. řád vyvážen a je třeba 
s touto skutečností počítat při návrhu uložení motoru. 
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6.4 MOMENTY SETRVAČNÝCH SIL POSUVNÝCH ČÁSTÍ 
Velikost momentu setrvačných sil posuvných částí I. a II. řádu lze vyjádřit početně podobně 
jako u momentu setrvačných sil rotujících částí, vzhledem k symetrii silové soustavy jsou  
ale obě výslednice nulové. Schéma setrvačných sil a momentů posuvných částí I. a II řádu je 




Obr. 34 Schéma setrvačných sil a momentů posuvných částí I. řádu 
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7 PEVNOSTNÍ ANALÝZA KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Mezi nejvíce namáhané součásti pístových spalovacích motorů patří klikový hřídel, který je 
cyklicky namáhán od sil tlaků plynů ve spalovacím prostoru přenášený ojnicí na ojniční čep, 
setrvačnými silami a momenty od pohybujících se součástí a silami způsobenými torzním  
a ohybovým kmitáním klikového hřídele. [23] 
 
7.1 MATERIÁL KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Volba materiálu a následného zpracování klikového hřídele je velmi důležitá z hlediska 
únavové životnosti. Namáhání klikového hřídele závodních vysokootáčkových motorů je  
v porovnání se sériovými motory vyšší, proto se zde setkáváme výhradně s kovanými klikovými 
hřídeli. Pro zvýšení únavové pevnosti a zamezení vzniku únavových trhlinek je jejich povrch 
broušen, kritická místa jako přechodové poloměry, hlavní a ojniční čepy včetně vyústění 
mazacích kanálků jsou kaleny, popřípadě nitridovány, a válečkovány.  
Zvoleným materiálem je nízkolegovaná chrom-molybdenová ocel 42CrMo4 (ČSN 15 142) 
určená k zušlechťování, která má po zakalení výbornou odolnost proti opotřebení.  
Její mechanické charakteristiky jsou shrnuty v Tab. 4. 
  
Tab. 4 Materiálové charakteristiky oceli 42CrMo4 [25] 
Mez pevnosti ܴ௠ [ܯܲܽ] 1 283 
Mez kluzu ܴ௘௢ [ܯܲܽ] 900 
Mez kluzu v krutu ܴ௘௦ [ܯܲܽ] 450 
Mez únavy v ohybu ߪ௖௢ [ܯܲܽ] 525 
Mez únavy v krutu ߪ௖௞ [ܯܲܽ] 285 
Mez únavy v tahu ߪ௖ [ܯܲܽ] 495 
Modul pružnosti v tahu ܧ [ܩܲܽ] 2,1·105 
Poissonovo číslo ߤ [−] 0,3 
 
 
7.2 PŘÍSTUPY K ŘEŠENÍ ÚNAVOVÉ ŽIVOTNOSTI 
Výpočet únavové životnosti se odvíjel od potřeb průmyslu vyrábět strojní součásti, které vydrží 
dané předpokládané zatěžování. S rozvojem výpočetní techniky se postupem času přešlo  
od využívání analytických metod k metodám numerického řešení. Charakteristiky vybraných 
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1) Přibližný výpočet s využitím analytických metod na základě nominálních napětí 
(NSA) 
Výpočtový model je založen na prutových předpokladech prosté pružnosti a pevnosti  
s následným analytickým výpočtem bezpečnosti. Tato metoda vyniká svojí 
jednoduchostí, rychlostí výpočtu a velkým množstvím dostupných podkladů. 
Nevýhodou jsou prutové předpoklady, které ne zcela věrohodně popisují geometrii 
řešené součásti.  
 
2) Přibližný výpočet s využitím MKP na základě skutečných elastických MKP-napětí 
(LSA) 
K výpočtu je využita geometrie modelu a výpočet je proveden numerickým řešením 
metodou konečných prvků (MKP). Principem této metody je nahrazení objemu modelu 
konečným počtem prvků. Následně je proveden výpočet k zjištění napjatosti 
odpovídající zátěžnému stavu ve všech uzlech v čase, ze kterého je určena bezpečnost. 
Touto metodou lze simulovat kontaktní úlohy, materiálové a geometrické nelinearity. 
Nevýhodou je časová a výpočtová náročnost. 
 
3) Řešení s využitím metod na bázi MKP/MBS (MKP/MBS) 
Nejmodernější a soudobá metoda výpočtu únavové životnosti strojních součástí. 
Využívá předností metody konečných prvků a multibody systémů (MBS). Z MKP 
modelu je vytvořen model poddajného tělesa pomocí modální syntézy za použití  
Craig-Bamptonovy metody. Výpočet únavové životnosti je nejčastěji proveden  
ve FEMFATu, kde se vyhodnotí součinitel bezpečnosti. Metoda je vhodná pro řešení 
dynamických jevů a kmitání. Nevýhodou jsou materiálové nelinearity a časová 
náročnost. 
 
S využitím modernějších přístupů roste náročnost výpočtu únavové životnosti, výsledky jsou 
ale oproti metodě NSA přesnější a lze je vypočítat v jakémkoliv místě modelu. V diplomové 
práci je proveden výpočet dle metody NSA a MKP/MBS pro názorné porovnání dosažených 
výsledků. 
 
7.3 KONTROLNÍ PEVNOSTNÍ VÝPOČET KLIKOVÉHO HŘÍDELE METODOU NSA  
Kontrolní pevnostní výpočet je proveden pro jedno zalomení klikového hřídele, které je nejvíce 
namáhané. Jsou použity zjednodušující předpoklady jako je zanedbání deformací klikové 
skříně, pružnost uložení, nesouosost jednotlivých ložisek a nerovnoměrné opotřebení hlavních 
čepů. Výpočet míry bezpečnosti9 je proveden na základě namáhání nesymetrickým střídavým 
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7.3.1 KONTROLNÍ PEVNOSTNÍ VÝPOČET HLAVNÍHO ČEPU 
Délka hlavního čepu klikového hřídele je v porovnání s jeho průměrem malá, předpokládá se 
tuhé uložení a výpočet lze omezit na kontrolu namáhání krutem. Ohybové namáhání se 
zanedbává, protože dle teorie dochází ke snížení míry bezpečnosti pouze o 3–4%. [23] 
Pro stanovení nejvíce namáhaného hlavní čepu je potřeba určit průběh točivých momentů 
pomocí sumace točivých momentů od jednotlivých válců motoru v hlavních čepech klikového 
hřídele. Postupuje se od volného konce klikového hřídele směrem k setrvačníku a je třeba 
respektovat pořadí zážehu jednotlivých válců. Nejvíce namáhaným hlavním čepem je ten, který 
vykazuje největší rozkmit10 (rozdíl mezi maximální a minimální hodnotou) průběhu točivého 
momentu v závislosti na úhlu natočení klikového hřídele. [23] 
Nebezpečným místem je přechodový poloměr do ramene kliky 4. hlavního čepu, který vykazuje 
největší rozkmit točivého momentu. 
Maximální a minimální smyková napětí v hlavním čepu se vyjádří vztahy (vztahy kapitoly 7.3 








				[ܯܲܽ], (44)  
kde ܯ௧,௠௔௫  a ܯ௧,௠௜௡  jsou maximální a minimální hodnoty točivého momentu na hlavním čepu, 










቉				[݉ଷ], (45)  
kde ݀௛௖ je vnitřní průměr hlavního čepu. Z maximální a minimální velikosti smykového napětí 
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Míra bezpečnosti vůči mezi únavy v krutu se vypočte ze vztahu: 
                                               













∙ ߰ఛ ∙ ߬௠
				 [−], (49)  
kde ߬௖௞
∗  je mez únavy v krutu součásti určená vztahem: 
߬௖௞
∗ = ߬௖௞ ∙
ߝఛ
ܭఛ
				[ܯܲܽ], (50)  
kde ߬௖௞ je mez únavy vzorku. Hodnota součinitele koncentrace napětí ܭఛ = 2,99 je odečtena  
z Obr. 36, který byl získán na základě proložením známých hodnot relativního součinitele 
koncentrace napětí pro namáhání krutem z literatury [27] a 
ߝఛ = ߝᇱఛ ∙ ߝᇱᇱఛ				[−] (51)  
je součin součinitelů vlivu velikosti součásti ߝᇱఛ = 0,68 a vlivu povrchu a tepelného zpracování 
ߝᇱᇱఛ = 2  určené pro namáhání krutem z literatury [27]. Hodnota součinitele citlivosti  
k asymetrii cyklu ߰ఛ = 0,15  je závislá na mezi pevnosti materiálu v tahu a je stanovena  
dle Tab. 5. 
 
 
Tab. 5 Závislost součinitele citlivosti k asymetrii cyklu na mezi pevnosti [27] 
ܴ௠ [ܯܲܽ] 350–550 550–750 750–1000 1000–1200 1200–1400 
߰ఙ [ܯܲܽ] 0 0,05 0,10 0,20 0,25 
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Výsledná míra bezpečnosti je nižší hodnotou z bezpečností vůči mezi kluzu a vůči mezi únavy. 
 
7.3.2 KONTROLNÍ PEVNOSTNÍ VÝPOČET OJNIČNÍHO ČEPU 
Ojniční čep je vystaven kombinovanému namáhání ohybem a krutem, avšak jejich maxima 
nepůsobí současně ve stejném časovém okamžiku. Napjatost ojničního čepu se určuje celkovou 
mírou bezpečnosti sestavenou z dílčích bezpečností pro ohyb a krut. [23]  
Nejvíce namáhaným ojničním čepem je dle kritéria maximálního rozkmitu točivého momentu  
4. ojniční čep. Zjednodušené schéma sil a momentů, působících na jedno zalomení klikového 
hřídele je uvedeno na Obr. 37. 
 
  
Ze silového působení se určí výsledný vnitřní momentový účinek ܯ௢௭ , namáhající ojniční čep 
ohybem v rovině zalomení, a výsledný vnitřní momentový účinek ܯ௢௧, namáhající ojniční čep 
ohybem v rovině kolmé na rovinu zalomení. Rovina, v níž působí celkový ohybový moment  
ܯ௢ = ටܯ௢௭
ଶ +ܯ௢௧
ଶ				[ܰ݉] (52)  
se při otáčení klikového hřídele vzhledem k souřadnému systému, který je pevně spojen  
s ojničním čepem, pootáčí. Jelikož je nebezpečným místem vyústění mazacího otvoru  
pro přívod oleje k ložisku ojničního čepu, je pro výpočet míry bezpečnosti rozhodující ohybový 
moment působící v rovině procházející mazacím otvorem určeného dle vztahu: 
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ܯ௢థ = ܯ௢௭ ∙ ܿ݋ݏ(߶) +ܯ௢௧ ∙ ݏ݅݊(߶)				[ܰ݉], (53)  
kde ߶  je úhel roviny vyústění mazacího otvoru s rovinou zalomení. Střídání kladných  
a záporných hodnot ohybového momentu působícího v rovině mazacího otvoru má za následek 
působení tahového a tlakového napětí na okrajích mazacího otvoru. Z jeho průběhu se určí 



















቉				 [݉ଷ] (56)  
je modul průřezu ojničního čepu v ohybu a ݀௢௖ je vnitřní průměr ojničního čepu. Z maximální 
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∙ ߰ఙ ∙ ߪ௢,௠
				[−], (60)  
kde ߪ௖௢∗  je mez únavy v ohybu součásti určená vztahem: 
ߪ௖௢∗ = ߪ௖௢ ∙
ߝఙ
ܭఙ
				[ܯܲܽ], (61)  
kde ߪ௖௢  je mez únavy vzorku, ܭఙ = 4,8 je součinitel koncentrace napětí určený odečtením  
z Obr. 38, získaný proložením známých hodnot relativního součinitele koncentrace napětí  
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ߝఙ = ߝᇱఙ ∙ ߝᇱᇱఙ 				[−] (62)  
je součin součinitelů vlivu velikosti součásti ߝᇱఙ = 0,71  a vlivu povrchu a tepelného 
zpracování ߝᇱᇱఙ = 2  určené pro namáhání ohybem z literatury [27]. Hodnota součinitele 
citlivosti k asymetrii cyklu ߰ఙ = 0,25 je stanovena dle Tab. 5. Výsledná míra bezpečnosti  
pro namáhání ojničního čepu ohybem ݊ఙ je ta nižší z obou bezpečností. 
 
 
Pro určení míry bezpečnosti ojničního čepu namáhaného krutem se postupuje podobně  
jako u hlavního čepu. Určí se maximální a minimální hodnoty točivého momentu a velikosti 








				[ܯܲܽ], (64)  
kde  
ఛܹ,௢௖ = 2 ∙ ఙܹ,௢௖ 				[݉ଷ] (65)  
je modul průřezu ojničního čepu v krutu. 
Určí se míra bezpečnosti vůči mezi kluzu v krutu, a pro součinitele ܭఛ = 3,19, ߝᇱఛ = 0,71, 
ߝᇱᇱఛ = 2  a ߰ఛ = 0,15  se určí míra bezpečnosti vůči mezi únavy v krutu. Výsledná míra 
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				[−]. (66)  
 
7.3.3 KONTROLNÍ PEVNOSTNÍ VÝPOČET RAMENE KLIKY 
Ramena klikového hřídele jsou namáhána proměnnými silovými účinky, které mění svojí 
velikost a směr v průběhu otáčení klikového hřídele. Vzniká kombinované namáhání tahem, 
tlakem, ohybem a krutem. Pro určení míry bezpečnosti se volí přechodový poloměr  
do ojničního čepu, kde je největší koncentrace napětí. [23] 
Ohybový moment ܯ௢,௥ namáhající rameno kliky, působící v rovině kolmé na rovinu zalomení, 
ve vzdálenosti poloviny délky hlavního čepu a poloviny tloušťky ramene kliky způsobí 







				[ܯܲܽ], (67)  





				[݉ଷ] (68)  
je modul průřezu v ohybu a 
ܵ௥ = ܾ௥ ∙ ݐ௥ 				[݉ଶ] (69)  
je plocha průřezu v místě přechodu ojničního čepu do ramene kliky o šířce ܾ௥ a tloušťce ݐ௥.  
Určí se maximální ߪ௠௔௫ a minimální ߪ௠௜௡ hodnota normálového napětí a jejich střední hodnota 
ߪ௠ a amplituda ߪ௔. Vypočte se míra bezpečnosti vůči mezi kluzu v ohybu, a pro součinitele 
ܭఙ = 6,76, ߝᇱఙ = 1, ߝᇱᇱఙ = 2 a ߰ఙ = 0,25 se určí míra bezpečnosti vůči mezi únavy v ohybu. 
Výsledná míra bezpečnosti pro namáhání ramene kliky ohybem ݊ఙ je dána minimální hodnotou 
z obou bezpečností. 
Reakcí tangenciální síly v hlavním ložisku vzniká moment ܯ௞,௥, který namáhá rameno kliky  




				 [ܯܲܽ], (70)  
kde modul průřezu v krutu se vypočte dle vztahu: 
ఛܹ,௥ = ߛ ∙ ܾ௥ ∙ ݐ௥
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kde ߛ je součinitel pro krut nekruhového průřezu, jehož hodnota se určí lineární interpolací  
na základě poměru šířky ramene a jeho tloušťky ve zkoumaném místě dle Tab. 6. 
Tab. 6 Velikost součinitele γ v závislosti na rozměrech ramene kliky [27] 
ܾ௥/ݐ௥ 1 1,5 1,75 2 2,5 3 4 10 100 
ߛ 0,208 0,231 0,239 0,246 0,258 0,267 0,282 0,312 0,333 
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				[ܯܲܽ]. (75)  
Poté se určí míra bezpečnosti vůči mezi kluzu v krutu, a pro součinitele ܭఛ = 4,5, ߝᇱఛ = 1, 
ߝᇱᇱఛ = 2  a ߰ఛ = 0,15  se určí míra bezpečnosti vůči mezi únavy v krutu. Výsledná míra 
bezpečnosti pro namáhání ramene kliky krutem ݊ఛ  je dána minimální hodnotou z obou 
bezpečností. 







7.3.4 VÝSLEDKY KONTROLNÍHO PEVNOSTNÍHO VÝPOČTU 
Jednotlivé míry bezpečnosti vůči namáhání ohybem ݊ఙ , krutem ݊ఛ  a vůči kombinovanému 
namáhání ݊ jsou shrnuty v Tab. 7. Dle analytického výpočtu je klikový hřídel navrhnut správně. 
Z výsledků kontrolního pevnostního výpočtu je patrné kritické místo klikového hřídele, které 
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Tab. 7 Výsledky analytického kontrolního pevnostního výpočtu klikového hřídele 
Hlavní čep Ojniční čep Rameno kliky 
݊ఛ ݊ఙ ݊ఛ ݊ ݊ఙ ݊ఛ ݊ 
4,85 3,19 2,43 1,93 2,65 8,68 2,53 
 
  
7.4 PEVNOSTNÍ VÝPOČET KLIKOVÉHO HŘÍDELE METODOU MKP/MBS 
V moderní době se při odladění stávajících a vývoji nových pohonných jednotek používají 
simulační programy, které jsou schopny snížit dobu vývoje a navrhnout strojní součásti,  
jež jsou schopny plnit svoji funkci bez plastické deformace. Na rozdíl od analytických metod 
výpočtu, založených na prutových předpokladech, je využita geometrie zkoumané součásti, 
jejíž objem je ve vhodném preprocesoru převeden na konečně prvkový model. Poté je sestaven 
simulační model a provedena dynamická simulace, na jejímž základě je vypočtena napjatost  
ve zkoumaných místech. Ze známé víceosé napjatosti je vyhodnoceno únavové namáhání.  
Pro pevnostní výpočty klikových hřídelů se dnes v automobilovém průmyslu používají, mimo 
jiné, dvě metodiky výpočtu s využitím MBS programů: 
 AVL Excite Power Unit 
 MSC ADAMS 
Výpočet bezpečnosti klikového hřídele probíhal v oddělení TPC-2 výpočtů agregátů ve firmě 
Škoda Auto a.s. s využitím metodiky dle AVL. Popis dané metodiky je uzpůsoben směrnicím 
firmy Škoda Auto a.s., potažmo koncernu Volkswagen, a z důvodu zachování know-how je 
popsán pouze obecný postup výpočtu. 
 
7.4.1 METODA KONEČNÝCH PRVKŮ – MKP 
MKP, označovaná také jako FEM (Finite Element Method) je numerická metoda určená 
k řešení statických a dynamických úloh, přenosu tepla, proudění tekutin a plynů, 
elektromagnetismu, vibrací a akustiky atd. Princip této metody je založen na diskretizaci 
objemového tělesa do konečného počtu prvků, tvořící síť konečných prvků charakteristického 
tvaru. Hledané parametry jsou určovány v jednotlivých uzlech (nodech) všech prvků. 
 
MKP MODEL KLIKOVÉHO HŘÍDELE  
Tvorba MKP modelu vychází z navrhnutého CAD modelu, který je pro potřeby výpočtu  
a tvorby MKP sítě zjednodušen. Jedná se o takové sražení a rádiusy, které mají technologický 
účel a nejsou pro výpočet kritických míst důležité. Toto zjednodušení výrazně zkracuje dobu 
tvorby MKP sítě a dobu výpočtu. V případě klikového hřídele se jedná o zjednodušení předního 
konce, odstranění výše zmíněných technologických prvků a úprava příruby setrvačníku. MKP 
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MKP model klikového hřídele použít v prostředí AVL, je nutné vytvoření tzv. „interface uzlů“ 
(attachement nodes), a to pomocí MPC elementů RBE2 (dokonale tuhá vazba). Jelikož použitím 
těchto prvků dochází k vyztužení čepu, jsou z důvodu zajištění poddajnosti povrchu klikového 
hřídele použity od určité vzdálenosti od jeho povrchu tak, aby neovlivnily napětí exponovaných 
povrchových uzlů. V případě připojení řemenic na předním konci klikového hřídele jsou RBE2 
elementy připojeny k povrchu, připojení setrvačníku je dáno šroubovým spojem definovaným 
elementy RBE2 na jeho zadním konci. Pro připojení ojnice je vytvořen jeden interface uzel  
ve středu ojničního čepu, uložení klikového hřídele na hlavních čepech je dán pěticí interface 
uzlů zobrazených na Obr. 40 společně s detailním pohledem na mapovanou síť přechodových 




Obr. 39 MKP model klikového hřídele 
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MKP MODEL OJNICE 
CAD model ojnice je zjednodušen na jedno celistvé těleso a vrtané otvory pro ojniční šrouby  
a válcové kolíky jsou zaslepeny. Rozdíl v hmotnosti je minimální, tímto zjednodušením tedy 
nedojde k výraznému ovlivnění výsledků. Simulační program AVL umožňuje použití MKP 
modelu pístu, ale jelikož je pro pevnostní analýzu klikového hřídele důležitá hmotnost 
posuvných částí, je hmotnost pístní skupiny a příslušných ložisek definována hmotnými body 
v příslušných interface uzlech elementy CONM2. MKP model ojnice je na Obr. 41.  
 
 
MKP MODEL BLOKU A LOŽISKOVÉHO RÁMU 
Pro zajištění dostatečně tuhého uložení klikového hřídele je použit CAD model bloku motoru 
a ložiskového rámu, spojeného do jednoho modelu. Pro potřeby tvorby MKP sítě byly 
odstraněny mazací kanály a zpětný odvod oleje, dále pak díry pro šrouby vyjma svorníků  
pro připojení hlavy motoru a děr pro spojení ložiskového rámu a bloku. V místě uložení 
klikového hřídele je využita mapovaná síť, kde v hlavních uzlech jsou napojeny hlavní čepy 
klikového hřídele. Působení spalovacího tlaku v jednotlivých válcích je v místě zažehnutí směsi 
paliva a vzduchu v prostoru spalovací svíčky (definováno uzlem). Přímočarý vratný pohyb 
horního oka ojnice (a pístu ve formě hmotného bodu) je dán pohybem po přímce definované 
v rovině osmi uzly po délce pracovního prostoru válce. MKP model bloku a ložiskového rámu 
je na Obr. 42. 
 
Obr. 41 MKP model ojnice 
hmotnost pístní skupiny 
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7.4.2 METODIKA VÝPOČTU 
Excite Power Unit je úzce specializovaný software pro výpočet klikových hřídelů, který 
umožňuje použití několika modelů, od prutových náhrad jednotlivých čepů a zalomení  
až po redukované MKP modely. Pro pevnostní výpočet klikového hřídele je potřeba sestavit 
výpočtový model, sestávajícího z příslušných redukovaných MKP modelů. Ostatní tělesa jako 
je setrvačník a řemenice, jejichž poddajnost téměř neovlivňuje dynamiku systému, jsou 
vymodelovány pomocí tzv. „shaft modeleru“ (jedná se o tuhá tělesa). 
Model motoru je zatížen silami od tlaku plynů, pro zjednodušení jsou použity identické 
spalovací tlaky pro všechny válce, a to z důvodu minimální odchylky maximálních hodnot  
ve spalovacím prostoru v jednotlivých válcích. Setrvačník je přes pružnou spojku spojen 
s modelem motorové brzdy, která má danou počáteční podmínku úhlové rychlosti. Simulace 
hlavních ložisek klikového hřídele proběhla dle metodiky VW pro předběžný výpočet 
dynamiky a životnosti klikového mechanismu s využitím modelu nelineárních pružin. 
Po nadefinování vstupních hodnot je provedena simulace 3 cyklů v ustáleném stavu. Ta je 
provedena v definovaných otáčkách motoru, tj. od otáček 2 500–8 500 min-1 s počátečním 
krokem 500 min-1, od otáček 4 500 min-1 s krokem 250 min-1 včetně jmenovitých otáček  
8 150 min-1. Z dynamického výpočtu je pro jednotlivé otáčky vytvořen tzv. „input deg“  
(z posledního počítaného cyklu), ze kterého je pomocí metody MKP v programu MSC 
NASTRAN přepočítána napjatost ve zkoumaném místě. Ke zkrácení doby výpočtu je dle praxe 
proveden výpočet pro kritická místa, tj. přechodové poloměry hlavních a ojničních čepů  
a vyústění mazacích kanálků. 
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7.4.3 VÝPOČET ÚNAVOVÉ PEVNOSTI 
Výpočet únavové životnosti byl proveden v programu FEMFAT, kde byly získány hodnoty 
bezpečnosti vůči trvalé mezi pevnosti, tedy nepřipouští porušení součásti. Vstupním souborem 
je časový průběh napětí jednoho cyklu a vlastní výpočet probíhá, taktéž jako u výpočtu napětí, 
pomocí dávkovacího souboru. Ten obsahuje vstupní a výstupní parametry potřebné pro výpočet 
spolu s definovaným materiálem a povrchovou úpravou součásti, která byla zvolena dle 
standardů firmy Škoda Auto a.s. jako indukční kalení a součinitel povrchové úpravy součásti. 
Zatížení klikové hřídele se mění v závislosti na úhlu natočení v průběhu jednoho cyklu motoru, 
mění svojí velikost a směr. Pro vyhodnocení víceosé napjatosti je použita metoda kritické 
roviny řezu (method of critical cutting plane), která nalezne v každém uzlu MKP modelu rovinu 
s nejkritičtějším průběhem napětí. Hodnota bezpečnosti v každé rovině řezu se určí porovnáním 
zátěžného bodu v Haighově diagramu k mezi trvalé pevnosti. Tímto postupem jsou získány 
hodnoty součinitele bezpečnosti ve zkoumaných místech klikového hřídele.  
Grafická podoba celého výpočetního procesu je uvedena na následujícím schématu, výpočtový 

















Úprava CAD modelu 
MKP model 
Sestavení výpočtového modelu 
AVL Excite Power Unit 
Simulace v ustáleném stavu 
FEMFAT 
Výpočet součinitele 








PEVNOSTNÍ ANALÝZA KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
 
 
7.4.4 VÝSLEDKY PEVNOSTNÍHO VÝPOČTU 
Výpočet bezpečnosti klikového hřídele je proveden, jak již bylo zmíněno výše, v kritických 
místech, tj. na přechodových poloměrech hlavních a ojničních čepů a vyústění mazacích 






















Obr. 44 Vyhodnocované oblasti pevnostní analýzy klikového hřídele 
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Průběh bezpečností na přechodových poloměrech hlavních čepů v závislosti na otáčkách je 
uveden na Obr. 45. Kritická hodnota bezpečnosti 1,0 je dána červenou hraniční přímkou, 
nejnižší přijatelná hodnota bezpečnosti 1,3 pak zelenou. 
 
Průběh bezpečností na přechodových poloměrech ojničních čepů v závislosti na otáčkách je 
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OČ_1_1 OČ_1_2 OČ_2_1 OČ_2_2
OČ_3_1 OČ_3_2 OČ_4_1 OČ_4_2
Obr. 45 Bezpečnost na přechodových poloměrech hlavních čepů 
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Minimální bezpečnosti ve vyšetřovaných místech spolu s kritickými místy jsou uvedeny  
Obr. 47. Průběh bezpečností na povrchu klikového hřídele ve jmenovitých otáčkách je zobrazen 
v příloze na Obr. P5. Z průběhů bezpečností ve vyšetřovaných místech je patrná tendence 
snižování hodnoty bezpečnosti k mezi trvalé pevnosti. Tyto hodnoty kopírují průběh 
spalovacího tlaku ve válci motoru (Obr. 23), proto v otáčkách 4 500 min-1, kde je pokles 
spalovacího tlaku, jsou bezpečnosti vyšší. Minimálních bezpečností je dosaženo v provozních 
otáčkách motoru, kde je klikový hřídel namáhán také vysokými odstředivými silami. Nejnižší 
hodnota bezpečnosti 1,32 se nachází na přechodovém poloměru 3. ojničního čepu (OČ_3_1) 
při otáčkách 8 000 min-1. Nejvíce namáhaným hlavním čepem je 3. hlavní čep s hodnotou 
bezpečnosti 2,32 (HČ_3_2, 7 250 min-1). Bezpečnosti v jednotlivých místech vyústění 
mazacích kanálků jsou obecně vysoké, proto jejich výčet není uveden. Nejnižší hodnoty 3,06 
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8 TORZNÍ KMITÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Klikový hřídel pístového spalovacího motoru je, jak již bylo uvedeno, velmi namáhanou strojní 
součástí, u které se vyšetřuje zejména únavová životnost kritických míst. Mezi působící vlivy 
můžeme zařadit i kmitání klikového hřídele, které dělíme na tyto druhy [23]: 
a) podélné kmitání – kmitání v ose klikového hřídele, kdy dochází k jeho periodickému 
zkracování a prodlužování, 
b) ohybové kmitání – působí kolmo k ose klikového hřídele a s klesající vzdáleností dvou 
hlavních ložisek jeho vliv klesá, 
c) torzní kmitání – vyvolané časově proměnným průběhem točivého momentu působící 
kolem osy klikového hřídele. 
Nejnebezpečnějším typem kmitání je torzní kmitání, které způsobuje rychle se měnící 
zkrucování klikového hřídele, jenž se superponuje na nakroucení vlivem statické složky 
tangenciálních sil na ojničních čepech a na rotační kývání klikového hřídele vyvolaného 
nerovnoměrností chodu. V případě, kdy frekvence budících točivých momentů je shodná  
s frekvencí dané soustavy, dochází k rezonancím a torzní výchylky dosahují svých maximálních 
hodnot. To je doprovázeno značným hlukem a chvěním motoru, neboť torzní kmitání se přenáší 
na ostatní soustavy, které jsou spojené s klikovým hřídelem. Při dlouhodobém provozu  
na rezonančních otáčkách může dojít k poškození klikového hřídele, poruše ložisek aj. [23] 
Řešení torzních kmitů 11  analytickými metodami je provedeno za zjednodušujících 
předpokladů, které ale výrazně neovlivní samotný výpočet. [23] 
 
8.1 NÁHRADNÍ TORZNÍ SOUSTAVA KLIKOVÉHO MECHANISMU   
Náhradní soustava, která nahrazuje skutečnou torzní soustavu klikového mechanismu, je  
s původní soustavou energeticky ekvivalentní, pro zjednodušení však pouze pro střední hodnotu 
časového průběhu. Zjednodušený model je tvořen hladkým nehmotným hřídelem o torzní 
tuhosti ܿ, která je přibližně stejná jako úsek který nahrazuje. Na jednotlivé hřídele jsou napojeny 
tuhé kotouče o momentu setrvačnosti ܬ. [23] 
 
8.1.1 REDUKCE HMOTNOSTÍ 
Při redukci hmotností se určí jednotlivé momenty setrvačnosti (řemenice, přední konec 
klikového hřídele, zalomení, atd.) vztažené k ose rotace klikového hřídele. Hmotnost rotačních 
a posuvných částí klikového mechanismu se vztahují na poloměr kliky. Pro rotující hmotnost 
ojnice ݉ଶ a hmotnost jejího ložiska ݉௢௟ platí vztah pro redukovaný moment setrvačnosti [23]: 
ܬ௢௝ = (݉ଶ +݉௢௟) ∙ ݎଶ				[݇݃ ∙ ݉ଶ]. (76)  
Redukovaný moment setrvačnosti posuvných částí se vyjádří jako [23]: 
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ቇ ∙ ݎଶ				[݇݃ ∙ ݉ଶ]. (77)  
Momenty setrvačnosti řemenic ܬ௥௘௠,ଵ a ܬ௥௘௠,ଶ , předního konce klikového hřídele ܬ௣௞ , 
jednotlivých zalomení ܬ௭௜ , zadního konce klikového hřídele ܬ௭௞a setrvačníku ܬ௦௘௧௥  byly určeny 
z příslušných CAD modelů. Redukovanou soustavu lze popsat následujícími redukovanými 
momenty setrvačnosti: 
ܬ଴ = ܬ௣௞ + ܬ௥௘௠,ଵ + ܬ௥௘௠,ଶ				[݇݃ ∙ ݉ଶ] (78)  
je redukovaný moment setrvačnosti předního konce klikového hřídele a řemenic, 
ܬଵ = ܬ௭ଵ + ܬ௢௝ + ܬ௣௛ 				[݇݃ ∙ ݉ଶ] (79)  
je redukovaný moment setrvačnosti klikového mechanismu od roviny středu 1. hlavního čepu 
po rovinu středu 2. hlavního čepu atd. až, 
ܬହ = ܬ௭௞ + ܬ௦௘௧௥ 				[݇݃ ∙ ݉ଶ] (80)  
je redukovaný moment setrvačnosti zadního konce klikového hřídele a setrvačníku. 
 
8.1.2 REDUKCE DÉLEK 
U redukce délek, která se provádí na hladký nehmotný hřídel mezi kotouči, je třeba dodržet 
stejnou pružnost jako má hřídel skutečný. Tedy aby se při působení stejného točivého momentu 
nakroutila část klikového hřídele o stejný úhel jako hřídel redukovaný. Velikost redukovaných 
délek předního a zadního konce klikového hřídele je určena pomocí rovnosti úhlu nakroucení 
redukovaného a skutečného hřídele s přičtením poloviny redukované délky zalomení. 
Redukovaná délka zalomení, která je geometricky složitější, je určena podle metody  
Ker-Wilson a má přibližnou hodnotu [28]: 
݈௥௘ௗ = ܦ௥
ସ ∙ ቈ
݈௛௖ + 0,4 ∙ ܦ௛௖
ܦ௛௖
ସ +
݈௢௖ + 0,4 ∙ ܦ௢௖
ܦ௢௖
ସ +
ݎ − 0,2 ∙ (ܦ௛௖ +ܦ௢௖)
ݐ௥ ∙ ܾ௥
ଷ ቉				[݉], (81)  
kde ܦ௥ je redukovaný průměr, ke kterému se vztahují všechny redukované délky (většinou se 
volí průměr hlavního čepu klikového hřídele). Délka hlavního čepu je ݈௛௖, ojničního pak ݈௢௖. 
 
8.1.3 VÝPOČET TORZNÍCH TUHOSTÍ 
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				[݉ସ] (83)  
je polární moment průřezu redukovaného hřídele v krutu. 
Zjednodušený model redukované soustavy klikového mechanismu je na Obr. 48. Hodnoty 
redukovaných momentů setrvačnosti a torzních tuhostí hřídelů jsou uvedeny v Tab. 8, resp.  
v Tab. 9. 
 
Tab. 8 Redukované momenty setrvačnosti modelu klikového mechanismu 
Redukované momenty setrvačnosti [݇݃ ∙ ݉ଶ ∙ 10ିଷ] 
ܬ଴ ܬଵ ܬଶ ܬଷ ܬସ ܬହ 
0,225 5,249 5,273 5,273 5,250 23,279 
 
Tab. 9 Tuhosti redukovaných hřídelů modelu klikového mechanismu 
Tuhosti redukovaných hřídelů [ܰ݉ ∙ ݎܽ݀ିଵ ∙ 10ହ] 
ܿ଴ ܿଵ ܿଶ ܿଷ ܿସ 
0,273 5,178 5,178 5,178 4,273 
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8.2 VLASTNÍ TORZNÍ KMITÁNÍ 
Vlastním kmitáním soustavy se označuje takový harmonický pohyb, který se po vyvolání 
počátečního impulzu udržuje v soustavě bez tlumení a odporů po nekonečně dlouhou dobu. 
Tento harmonický pohyb je popsán frekvencí a tvarem a vlivem pasivních odporů v klikovém 
mechanismu časem ustane. V případě, kdy je při určitých otáčkách frekvence periodicky 
působících sil shodná s frekvencí vlastního kmitání klikového hřídele, dojde k zesílení volného 
kmitání, tedy rezonance. [23] 
Vlastní torzní kmitání se u rotujících soustav superponuje na rovnoměrný otáčivý pohyb,  
na kterém je nezávislé. Pohybová rovnice pro vlastní kmitání v maticovém tvaru má podobu 
[23]:  
ۻ ∙ ̈ܙ + ۱ ∙ ܙ = ૙, (84)  
























, (85)  
































 (86)  
a ܙ je vektor zobecněných souřadnic s řešením ve tvaru: 
ܙ = ܟ ∙ ݁௝ఆ௧ , (87)  
kde ࢝ je vektor vlastních tvarů. Po dosazení do pohybové rovnice získáme rovnici ve tvaru: 
(۱ − ષଶ ∙ ۻ) ∙ ܟ = ૙, (88)  
kde ࢹ je vlastní úhlová rychlost. Vynásobením maticí ۻିଵ zleva dostaneme tvar: 
(ۻିଵ ∙ ۱ − ષଶ ∙ ۷) ∙ ܟ = ૙ (89)  
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(ۯ − ૃ۷) ∙ ܟ = ૙, (90)  
kde ۯ  je čtvercová matice, ૃ  je vlastní číslo a ۷  jednotková matice (čtvercová matice, 
obsahující jedničky na hlavní diagonále) získáme modální matici: 
ۯ = ۻିଵ ∙ ۱ (91)  
a vztah pro vlastní čísla 
ૃ = ષଶ. (92)  
Řešením jsou vektory vlastních tvarů a jejich vlastní úhlové frekvence. Poměrné výchylky jsou 
dány násobkem prvního členu vlastních tvarů, představující výkmit volného konce klikového 




				 [−]. (93)  
V praxi se uvažují pouze první dva vlastní tvary (jednouzlové a dvouzlové kmitání, Obr. 49)  
a jim odpovídající úhlové frekvence. Vyšší řády se neuvažují, neboť kmitají s vysokými 








				[ܪݖ], (94)  
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a jejich hodnoty pro vlastní kmitání klikového hřídele odpovídající jednouzlovému  
a dvojuzlovému kmitání jsou uvedeny v Tab. 10. 
 
Tab. 10 Vlastní frekvence otáček odpovídající jednouzlovému a dvojuzlovému kmitání 
Jednouzlové kmitání Dvojuzlové kmitání 
ଵܰ	[ܪݖ] ଶܰ	[ܪݖ] 
689 1 542 
 
 
8.3 VYNUCENÉ TORZNÍ KMITÁNÍ 
U samotných objektů se vlastní kmitání vlivem vnitřních odporů a tlumení utlumí, a není  
z hlediska únavové životnosti nebezpečné. Při provozu je ale kmitání buzeno periodicky 
proměnnými točivými momenty. [24] 
 
8.3.1 HARMONICKÁ ANALÝZA BUDÍCÍHO MOMENTU 
Budícím momentem torzního kmitání klikového hřídele je točivý moment, jehož průběh je 
periodickou funkcí s periodou dvou otáček klikového hřídele, který lze rozložit pomocí 
Fourierovy transformace do nekonečné řady sinusových funkcí s různou amplitudou a fázovým 
posunem. V komplexním oboru se točivý moment rozloží na součet harmonických složek  










				 [ܰ݉], (95)  
kde ܯ௞ = |ℎ௞|  je amplituda momentu dané harmonické složky ݇ , ݊  je počet vzorků a ݅  je 
imaginární jednotka. 
Řád harmonické složky je násobkem první frekvence a u torzního kmitání se počítá s násobky 
otáček klikového hřídele. U čtyřdobého motoru proběhne za jednu otáčku klikového hřídele 




				[−]. (96)  
U motorů se zjišťují hlavní řády harmonických složek, které mají synchronní průběh.  
Při pravidelném rozestupu zážehů jsou hlavní řády celočíselným násobkem polovičního počtu 
válců a u čtyřválcového motoru s rozestupem zážehu ߜ = 180°  se jedná o řády 	
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8.3.2 REZONANČNÍ OTÁČKY 
Každá harmonická složka budícího momentu vyvolá nezávisle na ostatních složkách vynucené 
torzní kmitání klikového hřídele o frekvenci shodné s frekvencí uvažované harmonické složky. 
Rezonanční otáčky jsou závislé na řádu harmonické složky, a pro jednouzlové kmitání se 









				[ܪݖ]. (98)  
Hodnoty rezonančních otáček pro jednouzlové a dvojuzlové torzní kmitání jsou uvedeny  
v Tab. 11, zvýrazněné jsou pak ty, které připadají v úvahu pracovního režimu motoru a jsou 
pro provoz motoru nebezpečné. 
 
Tab. 11 Rezonanční otáčky jednouzlového a dvojuzlového torzního kmitání 
Řád harmonické složky 
Rezonanční otáčky 
jednouzlové kmitání dvojuzlové kmitání 
ߢ	[−] ݊ଵ௥௘௭ 	[݉݅݊ିଵ] ݊ଶ௥௘௭ 	[݉݅݊ିଵ] 
0,5 82 652 184 986 
1 41 326 92 493 





TORZNÍ KMITÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Řád harmonické složky 
Rezonanční otáčky 
jednouzlové kmitání dvojuzlové kmitání 
ߢ	[−] ݊ଵ௥௘௭ 	[݉݅݊ିଵ] ݊ଶ௥௘௭ 	[݉݅݊ିଵ] 
1,5 27 551 61 662 
2 20 663 46 247 
2,5 16 530 36 997 
3 13 775 30 831 
3,5 11 807 26 427 
4 10 332 23 123 
4,5 9 184 20 554 
5 8 265 18 499 
5,5 7 514 16 817 
6 6 888 15 416 
6,5 6 358 14 230 
7 5 904 13 213 
7,5 5 510 12 332 
8 5 166 11 562 
8,5 4 862 10 882 
9 4 592 10 277 
9,5 4 350 9 736 
10 4 133 9 249 
10,5 3 936 8 809 
11 3 757 8 408 
11,5 3 594 8 043 
12 3 444 7 708 
 
 
Pro klikový hřídel připadají v úvahu rezonanční otáčky jednouzlového kmitání řádu ߢ = 5  







TORZNÍ KMITÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
8.3.3 VYDATNOST REZONANCÍ 
Pro rezonanční kmitání platí, že tvar výkmitové čáry je přibližně stejný jako tvar vlastního 
torzního kmitání. Rezonanční výchylky jednotlivých hmot torzní soustavy se určí z podmínky 
rovnosti práce harmonických složek budících momentů na jednotlivých zalomeních a práci 
tlumících momentů. Pro zjednodušení součtu kmitavých prací se vektory budících momentů 
zaměňují za vektory torzních výchylek ݕ௜ . K zjištění vydatnosti rezonance se kreslí  
tzv. směrové hvězdice (Obr. 51), představující směr poměrných amplitud daných harmonických 
složek řádu ߢ. Úhel rozestupu je dán násobkem rozestupu zážehu a řádu harmonické složky. 
[24] 
 
Vydatnost rezonance ߝ఑  pro jednouzlové kmitání je dána vektorovým součtem poměrných 
amplitud [26]: 








				[−], (99)  





8.3.4 TORZNÍ VÝCHYLKY V REZONANCI 
Velikost torzních výchylek v rezonanci je dána velikosti tlumících odporů, jako jsou pasivní 
odpory vzniklé pohybem klikového mechanismu a vnitřní útlum materiálu klikového hřídele, 
který je obecně malý. Při předpokladu útlumu pouze klikového hřídele a nikoliv hmot 
setrvačníku a jiných, k němu připojených, lze velikost torzní výchylky volného konce hřídele 
vyjádřit vztahem [24]: 





TORZNÍ KMITÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
߶ఆ =
ܯ௞ ∙ ߝ఑
ߦ ∙ ߗ ∙ ∑ (ݕ௜)ଶ௜
				[ݎܽ݀], (100)  
kde ߦ  je velikost tlumících odporů, jehož hodnota byla pro potřeby výpočtu odhadnuta  




Největší torzní výchylka ߶ఆଵ = 18,06 ∙ 10ିଷ	ݎܽ݀ odpovídá řádu ߢ = 2, která se ale nachází 
mimo pracovní rozsah otáček. Pro řád ߢ = 6  jednouzlového kmitání, který již spadá  
do provozních otáček, se určí velikost přídavného torzního napětí v rezonanci. Pro dvojuzlové 
kmitání pak z řádu ߢ = 11,5. 
 
8.3.5 PŘÍDAVNÉ TORZNÍ NAPĚTÍ V REZONANCI  
Torzní výchylky v rezonanci vytvářejí přídavný točivý moment, který střídavě namáhá klikový 
hřídel v krutu, jehož maximálních hodnot je dosaženo v místě největšího poměrného nakroucení 
hřídele tj. v uzlu výkmitové čáry. U jednouzlového kmitání je, pro známou torzní výchylku 
volného konce klikového hřídele ߶ఆଵ  a torzní tuhosti daného úseku ܿ௜,௜ାଵ , přídavný torzní 
moment roven [24]: 
ܯ௧௜,௜ାଵ = ߶ఆଵ ∙ ∆ݕ௜,௜ାଵ ∙ ܿ௜,௜ାଵ				[ܰ݉], (101)  
kde ∆ݕ௜,௜ାଵ je poměrné nakroucení v místě uzlu a přídavné torzní napětí má velikost: 









				[ܯܲܽ], (102)  
kde ௧ܹ je modul průřezu v krutu vyšetřovaného místa.  
Pro dvojuzlové kmitání je výpočet proveden analogicky. Jako vyšetřovaný úsek byl vybrán  
4. ojniční čep klikového hřídele, který byl v kontrolním pevnostním výpočtu vyhodnocen jako 
nejrizikovější z hlediska únavové životnosti. Přídavné torzní napětí má pro jednouzlové kmitání 
velikost ߬௧ = 31,3	ܯܲܽ  při otáčkách klikového hřídele ݊ = 6	888	݉݅݊ିଵ , pro dvojuzlové 






9 DOPLŇUJÍCÍ VÝPOČTY  
V rámci výpočtové části diplomové práce byly provedeny doplňující výpočty týkající se 
hlavního konstrukčního uzlu, tj. klikovému hřídeli, a ventilového rozvodu pro ověření 
správnosti konstrukčního návrhu ventilové pružiny. 
 
9.1 VÝPOČET ŠROUBOVÉHO SPOJE PŘÍRUBY SETRVAČNÍKU 
Pro spolehlivý přenos točivého momentu z motoru na všechna čtyři kola pomocí převodovky  
a diferenciálů je potřeba provést kontrolu navrženého konce klikového hřídele. Ta je provedena 
na základě kontroly průřezu zvolených šroubů M8x1 a výpočtu kontroly závitů na otlačení. 
 
9.1.1 VÝPOČET UTAHOVACÍHO MOMENTU 
Utahovací moment je určen k velikosti točivého momentu ܯ, který je roven rozkmitu točivého 
momentu na 5. hlavním čepu klikového hřídele. Z průměru roztečné kružnice šroubů příruby 
setrvačníku ܦ௣௥  a počtu šroubů ݊௦  se určí provozní síla od točivého momentu, působící  




				[ܰ] (103)  




				[ܰ], (104)  
kde ݇௡ je návrhový součinitel a ௦݂  součinitel tření ocel–ocel. Vypočítá se střední průměr závitu 
šroubu: 
݀ଶ = ܦ௦ −
3
4
∙ ܪ௦ 			[݉݉], (105)  
kde ܦ௦  je jmenovitý průměr navrhovaného šroubu a ܪ௦  je výška základního trojúhelníku 
spočítaná jako: 
ܪ௦ = 0,5 ∙ √3 ∙ ௦ܲ			[݉݉], (106)  





௦ܲ + ߨ ∙ ݂ ∙ ݀ଶ ∙ ݏ݁ܿ ቀ
ߙ௦
2 ቁ
ߨ ∙ ݀ଶ − ݂ ∙ ௦ܲ ∙ ݏ݁ܿ ቀ
ߙ௦
2 ቁ
ቍ			[ܰ݉], (107)  
kde ݂ je součinitel tření v závitech a ߙ௦ je úhel profilu závitu. Moment potřebný pro překonání 







ܨ௜,௦ ∙ ௢݂ ∙ ݀௢
2
			[ܰ݉], (108)  
kde ௢݂  je součinitel tření pod hlavou šroubu a ݀௢  je střední průměr mezikruhové dosedací 
plochy pod hlavou šroubu. Utahovací moment je roven součtu obou momentů: 
ܯ௨,௦ = ܯ௭,௦ +ܯ௢,௦			[ܰ݉]. (109)  
 
9.1.2 KONTROLA PRŮŘEZU ŠROUBU 
Průřez šroubu, který je schopen přenést točivý moment se určí ze vztahu [30]: 
ܵ௦ =
ܯ
݊௦ ∙ ܦ௣௥ ∙ ௦݂ ∙ ܴ௣଴.ଶ
			[݉݉ଶ], (110)  
kde ܴ௣଴.ଶ je smluvní mez kluzu použitých šroubů. Porovnáním s výpočtovým průřezem šroubu 




			 [−]. (111)  
Bezpečnost šroubového spoje dosahuje, dle zvoleného kritéria, hodnoty ݇௦ = 2,47 a navržený 
šroubový spoj je dostatečně dimenzován pro přenos točivého momentu. 
 
9.1.3 KONTROLA ZÁVITŮ NA OTLAČENÍ 
Výpočet kontroly závitů na otlačení je proveden za předpokladu rovnoměrného rozložení tlaku 








			[ܯܲܽ], (112)  
kde ݊௭ je počet závitů po délce zašroubování v přírubě setrvačníku a ܦଵ,௦ je malý průměr závitu 
matice dle vztahu: 
ܦଵ,௦ = ܦ௦ −
10
8
∙ ܪ௦			[݉]. (113)  
Tlak v závitech ݌௦ = 181	ܯܲܽ  nepřekračuje dovolenou hodnotu ݌௦,ௗ௢௩ = 250	ܯܲܽ . 
Šroubový spoj vyhovuje jak z hlediska bezpečnosti, tak dovoleného tlaku v závitech. 
 
9.2 SÍLY PŮSOBÍCÍ NA VENTILOVÝ ROZVOD 
Aby mohlo dojít k maximálnímu naplnění válce čerstvou směsí a jeho následné vyprázdnění 






okamžiku při co nejdelší době otevření. S rostoucími otáčkami vačkového hřídele se zvětšují 
síly, které působí na jednotlivé komponenty ventilového rozvodu. Při výpočtu dynamiky 
ventilového rozvodu se uvažují následující síly [23]: 
a) síly od tlaků plynů – jsou způsobeny diferenčním tlakem působícím na talířky 
zavřených ventilů ze strany spalovacího prostoru a tlakem ze strany kanálů, 
b) třecí síly – vznikají v místě styku pohybujících se součástí rozvodového mechanismu, 
tj. na stykové ploše zdvihátka a vačky, při kontaktu ventilu a vodítka, v porovnání  
s ostatními silami jsou zanedbatelné, 
c) setrvačné síly – jejich velikost je přímo úměrná zrychlení a hmotností jednotlivých 
součástí rozvodu, 
d) síly od stlačení pružin – jsou dány vlastním stlačením pružiny a musí zabezpečit styk 
mezi vačkou a zdvihátkem v okamžiku maximálního zdvihu. 
Znalost setrvačné síly12 je důležitá pro návrh ventilové pružiny, kdy její velikost v okamžiku 
maximálního zdvihu ventilu nesmí být větší než síla stlačení pružiny. Pro výpočet setrvačné 
síly se provádí redukce hmotností rozvodového mechanismu do osy ventilu a při zanedbání 
pružných deformací je pro sací část rovna [23]: 
݉௦௩,௥௘ௗ = ݉௦௩ +݉௩௠ + 2 ∙ ݉௦௣௦ +݉௛௭ +݉௣௭௦ + 0,33 ∙ ݉௣௥ 			[݇݃], (114)  
kde ݉௦௩ je hmotnost sacího ventilu, ݉௩௠ je hmotnost ventilové misky, hmotnost spojovacího 
půlměsíčku sacího ventilu je dána členem ݉௦௣௦ , ݉௛௭  je hmotnost hrníčkového zdvihátka  
a ݉௣௭௦ je hmotnost podložky. U kuželové pružiny se bere v potaz 33% její hmotnosti ݉௣௥. 
Setrvačná síla působící na pružinu sacího ventilu se určí ze vztahu [23]: 
ܨ௦௦௩ = ݉௦௩,௥௘ௗ ∙ ܽ௦௩			[ܰ], (115)  
kde ܽ௦௩ je zrychlení sacího ventilu
13. 
Pro výfukovou část ventilového rozvodu je velikost setrvačné síly [23]: 
ܨ௦௩௩ = ݉௩௩,௥௘ௗ ∙ ܽ௩௩			[ܰ], (116)  
kde ܽ௩௩ je zrychlení výfukového ventilu a ݉௩௩,௥௘ௗ je redukovaná hmotnost do osy výfukového 
ventilu spočítaná ze známých hmotností výfukového ventilu ݉௩௩ , spojovacího půlměsíčku  
݉௦௣௩ a hmotností podložky ݉௣௭௩. 
Pro navržený ventilový rozvod je síla od stlačení pružiny větší než setrvačná síla jak na sací, 
tak i na výfukové straně ventilového rozvodu. 
 
 
                                               
12 Setrvačné síly působící ve ventilovém rozvodu jsou uvedeny v Příloze, kapitola 13. 






9.3 KONTROLNÍ PEVNOSTNÍ VÝPOČET VENTILOVÉ PRUŽINY 
V současné době se u moderních automobilů upouští od používání dvou soustředných 
ventilových pružin a z důvodu snížení hmotnosti ventilového rozvodu se používají pružiny 
samostatné. U soustředných pružin se celkové zatížení rozděluje mezi obě pružiny a v případě 
poruchy jedné z nich nedochází k poškození součástí rozvodu, neboť i jedna pružina je schopna 
vrátit ventil zpátky do sedla. Použití jedné pružiny však klade vyšší nároky na její únosnost, 
neboť při její poruše dochází k destrukci rozvodu a v některých případech i pístu samotného,  
a to v důsledku nevrácení ventilu zpátky do jeho sedla. 
Kontrolní pevnostní výpočet ventilové pružiny je proveden pro sací část rozvodu z důvodu 
většího pracovního zdvihu sacího ventilu. Na výfukovou část rozvodového mechanismu jsou 
použity identické ventilové pružiny. 
Zvoleným materiálem je ocelový legovaný ventilový drát s obsahem křemíku a chrómu podle 
normy DIN 17 223-2 VD SiCr. Mechanické charakteristiky jsou shrnuty v Tab. 12. 
  
Tab. 12 Materiálové charakteristiky ventilového drátu DIN 17 223-2 VD SiCr 
Mez pevnosti v tahu ܴ௠ [ܯܲܽ] 1 550 
Mezní dovolené napětí v ohybu ߪ஽ [ܯܲܽ] 1 085 
Mezní dovolené napětí v krutu ߬஽ [ܯܲܽ] 775 
Únavová pevnost pro neomezenou životnost ߬௨ [ܯܲܽ] 684,6 
Modul pružnosti v tahu (pokojová teplota) ܧଶ଴ [ܩܲܽ] 196,24 
Modul pružnosti v tahu (pracovní teplota) ܧ [ܩܲܽ] 200 
Modul pružnosti ve smyku (pokojová teplota) ܩଶ଴ [ܯܲܽ] 79 500 
Modul pružnosti ve smyku (pracovní teplota) ܩ [ܯܲܽ] 78 010 
Poissonovo číslo ߤ [−] 0,27 
 
Návrh ventilové pružiny byl proveden programu MITCalc, kde byly určeny parametry 
pracovního cyklu a rozměry pružiny 14  při provozní teplotě 80°ܥ  pro cyklické namáhání  
v náročném provozu se silnými rázy. Povrchová úprava drátu pružiny je volena kuličkováním. 
Zvoleným typem pružiny je šroubovitá kuželová tlačná pružina s kruhovým průřezem drátu, 
která má do určité hodnoty stlačení lineární charakteristiku, po překročení této hodnoty je 
charakteristika progresivní. Ta je uvedena na Obr. 53, kde ܨ௖ udává mezní hodnotu síly pružiny. 
Parametry pracovního cyklu navržené ventilové pružiny jsou uvedeny v Tab. 13.  
                                               
14  Parametry šroubové kuželové tlačné pružiny byly určeny v programu MITCalc, výpočet parametrů je  








Tab. 13 Parametry pracovního cyklu ventilové pružiny 
 
Stav pružiny 
předpružený (1) plně zatížený (8) mezní (9) 
ܨ௣௥,௜ [ܰ] 105,55 368,00 481,90 
ݏ௣௥,௜ [݉݉] 5,00 17,00 19,24 
ܮ௣௥,௜ [݉݉] 40,20 28,20 25,96 
߬௣௥,௜ [ܯܲܽ] 193,50 643,10 775,00 
ܿ௣௥,௜ [ܰ݉݉ିଵ] 21,09 31,93 97,76 
 
Pro jednotlivé stavy pružiny je ܨ௣௥,௜  síla, ݏ௣௥,௜  je stlačení, ܮ௣௥,௜  délka, ߬௣௥,௜  napětí v krutu  
a ܿ௣௥,௜ je tuhost pružiny. 




			 [−], (117)  
kde ଼߬ je smykové napětí v průřezu pružiny v plně zatíženém stavu. Bezpečnost ventilové 




			[−]. (118)  
Pro dynamické namáhání se pružina kontroluje vzhledem k rezonančním kmitům. Vlastní 
frekvence pružiny jsou bezpečné tehdy, pokud je první vlastní frekvence minimálně 
desetinásobkem frekvence budící síly, tj. frekvenci otáčené vačkového hřídele. První vlastní 
                                               
15 Kontrolní pevnostní výpočet kuželové tlačné pružiny je vyřešen v Příloze, kapitola 14. 






frekvenci pružiny, ostatní vlastní frekvence jsou celočíselným násobkem první, lze stanovit  
z rovnice [27]: 
߱௣௥ = ߨ ∙ ඨ
଼ܿ
݉௣௥
			[ݏିଵ], (119)  
kde ଼ܿ je tuhost pružiny v plně zatíženém stavu. 
Pro navrhovanou ventilovou pružinu je bezpečnost vůči mezi kluzu ݇ఛ = 1,21a hodnota 
bezpečnosti vůči cyklickému namáhání je rovna ݇௨ = 1,06 . Z pevnostního hlediska je 
ventilová pružina navrhnuta správně. U kontroly dynamického namáhání nebylo docíleno 
stanoveného kritéria, první vlastní frekvence pružiny je 7,9 násobkem budící frekvence.  
Z tohoto důvodu je doporučeno vytvoření modelu ventilového rozvodu s pružnými tělesy  





TECHNICKÉ PARAMETRY MOTORU 
10  TECHNICKÉ PARAMETRY MOTORU 
Konstrukce závodního motoru a jednotlivých konstrukčních uzlů byla provedena na základě 
zvolených parametrů s požadavkem minimální hmotnosti. Výsledkem je motor pro závody 
rallye skupiny S2000 vážící lehce přes 85 kg (suchá hmotnost). Přehled hmotností jednotlivých 
konstrukčních uzlů a skupin je uveden v Tab. 14. Délka bloku motoru je 418 mm, celková délka 
od řemenice alternátoru po přírubu převodovky činí 476 mm. Šířka motoru, která je dána 
rozměrem od ložiskového rámu po nálitek vodní pumpy, dosahuje hodnoty 238 mm. Výška 
motoru od nejnižšího místa spodního víka motoru po kryt hlavy motoru činí 528 mm. Hlavní  
a přípojné rozměry motoru (upravené pohledy pravoúhlého promítání) jsou uvedeny  
na Obr. 54, znak @ značí úhel sklonu motoru v motorovém prostoru.  
Srovnání navržené konstrukce s konkurencí není možný z důvodu přísného utajení většiny 
parametrů těchto speciálů, zvláště jejich agregátů. Konstrukce podčtvercového motoru vyniká 
nízkou polohou těžiště vůči vozovce, kompaktním rozměrem, nízkou stavební výškou  
a poskytuje tak optimální volbu pro závodní účely. 
 
Tab. 14 Hmotnost konstrukčních uzlů a celkové konstrukce 
Název dílu Hmotnost [kg] 
Klikový mechanismus 20,30 
Blok 15,39 
Ložiskový rám 7,10 
Spodní víko 1,98 
Díly hlavy motoru, 
rozvodový mechanismus 
12,87 
Sací potrubí a airbox 1,05 
Výfukové potrubí 5,79 
Ostatní součásti 2,61 
Kupované součásti 12,84 
Spojovací materiál, těsnění 5,24 







TECHNICKÉ PARAMETRY MOTORU 





TECHNICKÉ PARAMETRY MOTORU 
Technické parametry závodního motoru jsou shrnuty v Tab. 15. Srovnáním výkonových 
parametrů, s parametry vybraných vozů kategorie S2000 (Tab. 1), navržený motor lehce ztrácí 
na špičku startovního pole. Tento fakt je dán výpočtem spalovacích tlaků v programu Lotus 
Engine Simulation, kde nebyly známy všechny vstupní hodnoty potřebné k výpočtu 
termodynamiky virtuálního motoru. Je tedy dán předpoklad, že při použití naměřených hodnot 
z podobné konstrukce dojde ke zvýšení jmenovitých hodnot výkonu a točivého momentu. 
 
Tab. 15 Technické parametry motoru 
Typ motoru řadový čtyřválec 
Zdvihový objem 1 995 cm3 
Vrtání/zdvih 88/82 mm 
Počet ventilů/ rozvod 16/ DOHC 
Výkon motoru 199 kW / 8 150 min-1 
Točivý moment 241 Nm / 7 050 min-1 
Spojka AP Racing CP8172 
Systém mazání suchá olejová vana 
Olejové čerpadlo Dailey Enginnering 04-99-2013 
Rozměry (délka, šířka, výška) 476/238/528 mm 
 
 
10.1 VIZUALIZACE MOTORU 
Výsledné konstrukční řešení závodního motoru, v poloze uložení v motorovém prostoru, je 
uvedeno na následujících obrázcích. Na Obr. 55 je pohled na sání motoru, včetně tělesa škrticí 
klapky a vzduchového filtru, a olejové čerpadlo s realizací hadic přivádějící olej z prostoru 








TECHNICKÉ PARAMETRY MOTORU 
 
Pohled na přední stranu motoru na Obr. 56 ukazuje sběrné výfukové potrubí, kopírující 
zástavbové rozměry použité převodovky Xtrac 532, řešení pohonu rozvodů a pomocných 
zařízení.   
 
 
Obr. 55 Vizualizace motoru – pohled z boku na stranu sání 





TECHNICKÉ PARAMETRY MOTORU 
Pohled zhora na uložení motoru v motorovém prostoru je zobrazen na Obr. 57, dominantou je 
pohled na sací a výfukovou soustavu motoru. 
 
Zobrazení v 3D pohledu ze strany řemenice je na Obr. 58. 
 
Obr. 57 Vizualizace motoru – pohled zhora 





TECHNICKÉ PARAMETRY MOTORU 
Příruba převodovky, která je primárně upevněná na převodovce Xtrac 532 a poté společně  












Hlavním cílem diplomové práce byl konstrukční návrh závodního motoru dle vybraných 
pravidel FIA pro soutěžní kategorii rallye Super 2000. Pohonné jednotky vybraných speciálů 
této kategorie byly stručně popsány v úvodu práce. 
Samotnému konstrukčnímu řešení předcházel koncepční návrh motoru, kde byly stanoveny 
základní rozměry klikového mechanismu. Pro snížení výrobních nákladů byly vybrány sériové 
komponenty a navrhnut koncepční návrh motoru s umístěním jednotlivých soustav  
a komponent, podle kterého bylo navrhnuto konstrukční řešení čtyřválcového závodního 
motoru o zdvihovém objemu 1 995 cm3 s přirozeným sáním v programu Creo Parametric 2.0. 
Při návrhu byl kladen důraz na nízkou hmotnost a kompaktní rozměry při zachování pevnosti. 
Ze své podstaty fungování pístových spalovacích motorů dochází k pronikání plynů  
ze spalovacího prostoru do klikové skříně. Tyto produkty nespálené směsi, dokonalého  
a nedokonalého hoření negativně působí na mazací vlastnosti oleje, způsobují jeho stárnutí. 
Řešením je odvětrávání klikové skříně, které ale nebylo v konstrukčním řešení realizováno. 
Jedná se tedy o jednu z důležitých oblastí nutných k dopracování konstrukčního návrhu motoru. 
Vhodným místem pro uložení odlučovače oleje by mohl být vytvořený nálitek na pravé straně 
motoru s již připravenými upevňovacími body. Druhou, také podstatnou, oblastí je návrh 
uložení motoru v motorovém prostoru. Dva ze tří upevňovacích bodů jsou dány výrobcem 
převodovky Xtrac, poloha třetího bodu se volí na přední straně motoru. Pro dostatečné uchycení 
budou postačující tři úchytné body držáku z hliníkové slitiny v místě napínací kladky a vodní 
pumpy. 
Jako hlavním konstrukčním uzlem diplomové práce byl zvolen klikový hřídel, který byl 
podroben pevnostnímu výpočtu. Pro zjištění napjatosti klikového hřídele při maximálním 
zatížením byly určeny spalovací tlaky ve virtuálním modelu termodynamiky motoru 
v programu Lotus Engine Simulation se vstupy z analytického výpočtu rezonančního plnění. 
Ze dvou realizovaných výpočetních modelů svodů výfukového potrubí byla vybrána vhodnější 
varianta z hlediska průběhu výkonu a točivého momentu. Optimalizované rozměry sacího  
a výfukového traktu pak posloužily pro konstrukční návrh motoru. Pro maximální tlak  
ve válcové jednotce při jmenovitých otáčkách 8 150 min-1 bylo určeno silové působení 
v klikovém mechanismu v programu Mathcad, jež bylo následně použito pro kontrolní 
pevnostní analýzu klikového hřídele. Dle výsledných mír bezpečností je klikový hřídel 
navrhnut správně, ale vykazuje znaky předimenzování.  
Analytický kontrolní pevnostní výpočet klikového hřídele je proveden na základě prutových 
předpokladů, které ne zcela věrohodně popisují geometrii moderních klikových hřídelů.  
Proto byl proveden soudobý výpočet pevnostní kontroly klikových hřídelů s využitím MKP  
a MBS. Nejprve byly vytvořeny příslušné MKP modely a po sestavení výpočtového modelu 
v programu AVL Excite Power Unit provedena dynamická simulace dle metodiky VW.  
Pro jednotlivé otáčkové body byla zpětným přepočtem určena víceosá napjatost a v programu 
FEMFAT vypočtena bezpečnost k trvalé mezi pevnosti. Nastavení FEMFATu bylo shodné 
s metodou výpočtu klikových hřídelů používaných ve firmě Škoda Auto a.s. zohledňující 
povrchovou úpravu součásti korekčním součinitelem. Zjištěná kritická místa klikového hřídele 
se neshodují s analytickým výpočtem, to je dáno zejména odlišným způsobem zatěžování  
a zjednodušením v případě analytického výpočtu. Z výsledků je ale zřejmé předimenzování 
hlavních čepů klikového hřídele. Připojení řemenic na předním konci klikového hřídele se zdá 
být dostatečně dimenzováno, ale z důvodu odstranění závitu by bylo vhodné porovnat variantu 






by se mohl ubírat cestou optimalizace rozměrů klikového hřídele, zvlášť pak snížením průměrů 
hlavních čepů. Tím dojde k úspoře materiálu, který lze využít pro vyvážení setrvačných sil 
rotujících částí tak, aby byla dodržena minimální povolená hmotnost klikového hřídele.  
Při menším průměru hlavních čepů dojde k poklesu třecích ztrát a snížení namáhání příslušných 
ložisek. 
Porovnáním obou metodik výpočtu bezpečnosti klikových hřídelů je patrná důležitost 
moderních výpočetních metod, založených na MKP a MBS. Součinitel bezpečnosti lze 
vypočítat v libovolném místě a výsledky jsou přesnější. Namáhání hlavního čepu odpovídá 
teorii použité při výpočtu NSA, kde nejnižších hodnot bezpečnosti je dosaženo v oblasti 
maxima točivého momentu. Namáhání ojničních čepů odpovídá zápalu v příslušných válcích, 
které způsobuje kombinované namáhání ohybem a krutem. Procentuální rozdíl při výpočtu 
nejvíce namáhaných hlavních čepů je 52%, u ojničních čepů činní rozdíl 32%. Důležitým 
předpokladem správného určení únavové životnosti u obou metodik jsou správné a vhodně 
zvolené okrajové podmínky a příslušní součinitelé. 
Správnost navrženého šroubového spoje příruby setrvačníku byla ověřena kontrolou průřezů 
šroubů a kontrolou závitů na otlačení. Z torzního kmitání je patrná nevýhoda vysokootáčkových 
motorů, neboť se v rezonančních otáčkách projevují již nižší řády harmonických složek řádů κ. 
Motory kategorie S2000 všeobecně nepoužívají torzní tlumič, ale z důvodu vyšší hodnoty 
přídavného torzního napětí v rezonanci by bylo vhodné provést dynamický výpočet s tlumičem 
torzních kmitů. V případě pozitivního vlivu tlumiče torzních kmitů na dynamiku systému  
a únavovou životnost klikového hřídele by bylo vhodné zvážit jeho použití, a to i za cenu vyšší 
hmotnosti pohonné jednotky. Analytickým rozborem silového působení ve ventilovém rozvodu 
byla ověřena správnost navržené ventilové pružiny při jejím maximálním stlačení. 
Z pevnostního hlediska pružina vyhovuje, pro ověření dynamického namáhání je doporučeno 
vytvoření modelu ventilového rozvodu s pružnými tělesy v MBS. 
Konstrukce motoru je uzpůsobena uložením vpředu napříč, vyniká nízkou stavební výškou  
a malou hmotností. Jeho použití je hlavně pro závody rallye, ale svoje uplatnění najde  
na okruzích, nebo v závodech do vrchu. Největší slabinou motoru je momentální nižší hodnota 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
BMW  Bayerische Motoren Werke AG 
DOHC  Double Over Head Camshaft 
CAD  Computer Aided Design 
ETTC  European Touring Car Champioship 
FEM  Finite Elements Method (MKP) 
FIA 
 
Fédération Internationale de l'Automobile (cz: Mezinárodní  
automobilová federace)  
FPT  Fiat Powertrain Technologies 
FSI  Fuel Stratified Injection  
HČ  hlavní čep 
MBS  Multi Body Systém 
MKP  Metoda Konečných Prvků 
OČ  ojniční čep 
PZEV  Partial Zero Emission Vehicle 
S2000  Super 2000 
VW  Volkswagen AG 
WRC  World Rally Champioship 
 
a [ms-2] zrychlení pístní skupiny 
A  čtvercová matice 
Ae,m [mm2] plocha vstupního průřezu do výfukového kanálu v hlavě 
Ae,p [mm2] plocha mezikruží mezi výfukovým kanálem a dříkem ventilu 
aI [ms-2] I. harmonická složka zrychlení 
Ai,m [mm2] plocha vstupního průřezu do sacího kanálu v hlavě 
Ai,p [mm2] plocha mezikruží mezi sacím kanálem a dříkem ventilu 
aII [ms-2] II. harmonická složka zrychlení 
As [mm2] výpočtový průřez šroubu 
as,e1 [ms-1] střední rychlost zvuku ve výfukovém potrubí ventil – kolektor 
as,e2 [ms-1] střední rychlost zvuku ve výfukovém potrubí kolektor – konec 
as,i [ms-1] střední rychlost zvuku ve vzduchovém sloupci 
asv [ms-2] zrychlení sacího ventilu 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
avv [ms-2] zrychlení výfukového ventilu 
b [m] rameno klopného momentu 
br [m] šířka ramene kliky 
C  matice tuhosti 
c0 [Nmrad-1] torzní tuhost za řemenicí klikového hřídele 
c1 [Nmrad-1] torzní tuhost za 1. zalomením klikového hřídele 
c2 [Nmrad-1] torzní tuhost za 2. zalomením klikového hřídele 
c3 [Nmrad-1] torzní tuhost za 3. zalomením klikového hřídele 
c4 [Nmrad-1] torzní tuhost za 4. zalomením klikového hřídele 
c8 [Nmm-1] tuhost pružiny v plně zatíženém stavu 
Ccoll [-] součinitel průměru kolektorového potrubí 
Ce,mp [-] poměr ploch průřezů výfukového kanálu v hlavě 
Ci,mp [-] poměr ploch průřezů sacího kanálu v hlavě 
cpr [Nmm-1] tuhost pružiny 
D [mm] vrtání válce 
D1,s [mm] malý průměr závitu matice 
d2 [mm] střední průměr šroubu 
de,p [mm] průměr kanálu v hlavě nad sedlem výfukového ventilu 
de,s [mm] průměr výfukového ventilu (otvoru v sedle) 
de,st [mm] průměr dříku výfukového ventilu 
Dhc [mm] průměr hlavního čepu 
dhc [m] vnitřní průměr hlavního čepu 
di,p [mm] průměr kanálu v hlavě nad sedlem sacího ventilu 
di,s [mm] průměr sacího ventilu (otvoru v sedle) 
di,st [mm] průměr dříku sacího ventilu 
do [mm] střední průměr mezikruhové dosedací plochy pod hlavou šroubu 
Doc [mm] průměr ojničního čepu 
doc [m] vnitřní průměr ojničního čepu 
Dpr [m] roztečná kružnice šroubů příruby setrvačníku 
Dr [m] redukovaný průměr 
Ds [mm] jmenovitý průměr navrhovaného šroubu 
dtp [mm] průměr kolektorového potrubí 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
E20 [GPa] modul pružnosti v tahu při pokojové teplotě 
f [-] součinitel tření v závitech 
Fc [N] výsledná síla působící na pístní skupinu 
Fc [N] mezní síla pružiny 
Fc'' [N] reakce výsledné síly působící na pístní skupinu 
Fpsk [N] síla působící na pístní skupinu 
FI [N] setrvačná síla posuvných částí I. řádu 
Fi,s [N] síla předpětí 
FII [N] setrvačná síla posuvných částí II. řádu 
Fn [N] boční síla působící na píst 
Fn'' [N] reakce boční síly působící na píst 
fo [-] součinitel tření v závitech 
Foc [N] celková síla působící v ojničním čepu 
Fod [N] setrvačná síla rotačního pohybu 
Foj [N] síla ve směru ojnice 
Foj'' [N] reakce síly přenášené v ose ojnice 
Fp [N] tlak plynů ve spalovacím prostoru 
Fp,s [N] provozní síla od momentu na přírubě setrvačníku 
Fpr [N] síla pružiny 
Fr [N] radiální síla 
Frc [N] celková radiální síla 
Frv [N] setrvačná síla rotujících částí vývažku 
Frη1 [N] setrvačná síla rotujících částí 1. válce v ose η 
Frη2 [N] setrvačná síla rotujících částí 2. válce v ose η 
Frη3 [N] setrvačná síla rotujících částí 3. válce v ose η 
Frηi [N] výslednice setrvačných sil rotujících částí v ose η 
Fs [N] setrvačná síla pístní skupiny 
fs [-] součinitel tření ocel–ocel 
Fsp [N] setrvačná síla posuvných částí 
FspI [N] 
setrvačná síla posuvných částí ve tvaru I. harmonické složky 
zrychlení 
FspII [N] 
setrvačná síla posuvných částí ve tvaru II. harmonické složky 
zrychlení 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
Fsvv [N] setrvačná síla působící na pružinu výfukového ventilu 
Ft [N] tangenciální síla 
Ft' [N] tangenciální síla 
Ft'' [N] reakce tangenciální síly 
G [GPa] modul pružnosti ve smyku 
G20 [GPa] modul pružnosti ve smyku při pokojové teplotě 
hk [Nm] součet harmonických složek 
Hs [mm] výška základního trojúhelníku 
I  jednotková matice 
Ip [m4] polární moment průřezu v krutu 
J0 [kgm2] 
redukovaný moment setrvačnosti předního konce klikového hřídele 
a řemenic 
J1 [kgm2] 
redukovaný moment setrvačnosti klikového mechanismu od roviny 
středu 1. hlavního čepu po rovinu středu 2. hlavního čepu 
J2 [kgm2] 
redukovaný moment setrvačnosti klikového mechanismu od roviny 
středu 2. hlavního čepu po rovinu středu 3. hlavního čepu 
J3 [kgm2] 
redukovaný moment setrvačnosti klikového mechanismu od roviny 
středu 3. hlavního čepu po rovinu středu 4. hlavního čepu 
J4 [kgm2] 
redukovaný moment setrvačnosti klikového mechanismu od roviny 
středu 4. hlavního čepu po rovinu středu 5. hlavního čepu 
J5 [kgm2] 
redukovaný moment setrvačnosti zadního konce klikového hřídele 
a setrvačníku 
Joj [kgm2] redukovaný moment setrvačnosti rotačních částí ojnice a ojničního ložiska 
Jph [kgm2] redukovaný moment setrvačnosti posuvných hmot 
Jpk [kgm2] moment setrvačnosti předního konce klikového hřídele 
Jrem,1 [kgm2] moment setrvačnosti řemenice rozvodového mechanismu 
Jrem,2 [kgm2] moment setrvačnosti řemenice pomocných agregátů 
Jsetr [kgm2] moment setrvačnosti setrvačníku 
Jzk [kgm2] moment setrvačnosti zadního konce klikového hřídele 
kn [-] návrhový součinitel 
kpr,u [-] bezpečnost ventilové pružiny vůči cyklickému namáhání 
kpr,τ [-] bezpečnost ventilové pružiny vůči mezi kluzu 
ks [-] bezpečnost šroubového spoje 
Kσ [-] součinitel koncentrace napětí (ohyb) 
Kτ [-] součinitel koncentrace napětí (krut) 
Le,1 [m] rezonanční délka výfukového potrubí ventil – kolektor 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
lhc [m] délka hlavního čepu 
Li [m] rezonanční délka sacího potrubí 
loc [m] délka ojničního čepu 
loj [mm] délka ojnice 
Lpr [mm] délka pružiny 
lred [m] redukovaná délka zalomení 
lT [mm] vzdálenost těžiště ojnice od ojničního čepu 
M  matice hmotnosti 
m1 [kg] redukovaná hmotnost posuvných částí ojnice 
m2 [kg] redukovaná hmotnost rotačních částí ojnice 
mhz [kg] hmotnost hrníčkového zdvihátka 
Mk [Nm] amplituda momentu dané harmonické složky 
Mk,r [Nm] moment namáhající rameno kliky krutem 
Mk,rmax [Nm] maximální hodnota momentu namáhající rameno kliky krutem 
Mk,rmin [Nm] minimální hodnota momentu namáhající rameno kliky krutem 
Mkl [Nm] klopný moment 
Mo [Nm] celkový ohybový moment namáhající ojniční čep 
Mo,r [Nm] ohybový moment namáhající rameno kliky 
Mo,s [Nm] 
moment potřebný pro překonání tření na dosedací ploše pod hlavou 
šroubu 
moj [kg] hmotnost ojnice 
mol [kg] hmotnost ojničního ložiska 
Mot [Nm] 
výsledný vnitřní momentový účinek namáhající ojniční čep ohybem 
v rovině kolmé na rovinu zalomení 
Moz [Nm] 
výsledný vnitřní momentový účinek namáhající ojniční čep ohybem 
v rovině zalomení 
Moϕ [Nm] ohybový moment působící v rovině procházející mazacím otvorem 
Moϕ,max [Nm] 
maximální ohybový moment působící v rovině procházející mazacím 
otvorem  
Moϕ,min [Nm] 
minimální ohybový moment působící v rovině procházející mazacím 
otvorem  
mpr [kg] hmotnost ventilové pružiny 
mpsk [kg] hmotnost pístní skupiny 
mpzs [kg] hmotnost podložky sacího ventilu 
mpzv [kg] hmotnost podložky výfukového ventilu 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
Mrηi [Nm] moment setrvačných sil rotujících částí v ose η 
msps [kg] hmotnost spojovacího půlměsíčku sacího ventilu 
mspv [kg] hmotnost spojovacího půlměsíčku výfukového ventilu 
msv [kg] hmotnost sacího ventilu 
msv,red [kg] redukovaná hmotnost rozvodového mechanismu do osy sacího ventilu 
Mt [Nm] točivý moment 
Mt [Nm] přídavný torzní moment 
Mt,max [MPa] maximální hodnota točivého momentu 
Mt,min [MPa] minimální hodnota točivého momentu 
Mu,s [Nm] utahovací moment 
mv [kg] hmotnost vývažku 
mvm [kg] hmotnost ventilové misky 
mvv [kg] hmotnost výfukového ventilu 
mvv,red [kg] 
redukovaná hmotnost rozvodového mechanismu do osy výfukového 
ventilu 
MVZ [kgmol-1] molární hmotnost vzduchu 
Mz,s [Nm] moment potřebný pro překonání tř8ení v závitech 
n [-] celková míra bezpečnosti pro kombinované namáhání  
N1 [Hz] vlastní frekvence otáček jednouzlového kmitání klikového hřídele 
n1rez [Hz] rezonanční otáčky 1. tvaru kmitání 
N2 [Hz] vlastní frekvence otáček dvojuzlového kmitání klikového hřídele 
n2rez [Hz] rezonanční otáčky 2. tvaru kmitání 
ne,v [-] počet výfukových ventilů připadající na jeden válec 
ni,v [-] počet sacích ventilů připadající na jeden válec 
ns [-] počet šroubů setrvačníku 
nz [-] počet závitů po délce zašroubování 
nσ [-] výsledná míra bezpečnosti pro namáhání ohybem 
nσ,k [-] míra bezpečnosti vůči mezi kluzu v ohybu 
nσ,u [-] míra bezpečnosti vůči mezi únavy v ohybu 
nτ [-] výsledná míra bezpečnosti pro namáhání krutem 
nτ,k [-] míra bezpečnosti vůči mezi kluzu v krutu 
nτ,u [-] míra bezpečnosti vůči mezi únavy v krutu 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
p0 [MPa] atmosférický tlak 
Pe [kW] jmenovitý výkon  
Ps [mm] rozteč šroubu 
ps [MPa] tlak v závitech 
ps,dov [MPa] dovolený tlak v závitech 
q  vektor zobecněných souřadnic 
r [mm] poloměr kliky 
Reo [MPa] mez kluzu v ohybu 
Res [MPa] mez únavy v krutu 
RFn [N] radiální reakce celkových radiálních sil na hlavním ložisku 
Rm [MPa] mez pevnosti v tahu 
Rp0.2 [MPa] smluvní mez kluzu šroubu 
Rpl [Jmol-1K-1] molární plynová konstanta 
rsp [Jkg-1K-1] měrná plynová konstanta spalin 
rv [m] poloha těžiště vývažku od osy rotace klikového hřídele 
spr [mm] stlačení pružiny 
Sr [m2] plocha průřezu v místě přechodu ojničního čepu do ramene kliky 
Ss [mm2] průřez šroubu 
t [s] čas rezonanční vlny 
Te,1 [K] průměrná teplota spalin ve výfukovém potrubí ventil – kolektor 
Te,2 [K] průměrná teplota spalin ve výfukovém potrubí kolektor – konec 
Ti [K] teplota nasávaného vzduchu 
tr [m] tloušťka ramene kliky 
v [ms-1] obecná rychlost rezonanční vlny 
w  vektor vlastních tvarů 
Wσ [m3] modul průřezu v ohybu 
Wσ,oc [m3] modul průřezu 
Wτ,hc [m3] průřezový modul hlavního čepu v krutu 
Wτ,oc [m3] modul průřezu ojničního čepu v krutu 
Wτ,r [m3] modul průřezu v krutu ramene kliky 
x [m] dráha rezonanční vlny 
yi [-] poměrná výchylka 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
α [°] úhel natočení klikového hřídele 
αs [°] úhel profilu závitu 
β [°] odklon ojnice od osy válce 
γ [-] součinitel pro krut nekruhového průřezu 
δ [°] rozestup zážehu 
εκ [-] vydatnost rezonance 
εσ [-] 
výsledný součinitel vlivu velikosti součásti, povrchu 
a tepelného zpracování v ohybu 
ε'σ [-] součinitel vlivu velikosti součásti (ohyb) 
ε''σ [-] součinitel vlivu povrchu a tepelného zpracování (ohyb) 
ετ [-] 
výsledný součinitel vlivu velikosti součásti, povrchu 
a tepelného zpracování v krutu 
ε'τ [-] součinitel vlivu velikosti součásti (krut) 
ε''τ [-] součinitel vlivu povrchu a tepelného zpracování (krut) 
κ [-] řád harmonické složky 
κsp [-] Poissonova konstanta spalin 
κVZ [-] Poissonova konstanta vzduchu 
λ [-] klikový poměr 
λ  vlastní číslo 
μ [-] Poissonovo číslo 
ν [°] rozestup mezi zážehy 
ξ [Nmsrad-1] velikost tlumících odporů 
σ*co [MPa] mez únavy v ohybu součásti 
σa [MPa] amplituda ohybové napětí 
σc [MPa] mez únavy v tahu 
σck [MPa] mez únavy v krutu 
σco [MPa] mez únavy v ohybu 
σco [MPa] mez únavy vzorku v ohybu 
σD [MPa] mezní dovolené napětí v ohybu 
σm [MPa] střední hodnota ohybové napětí 
σmax [MPa] maximální ohybové napětí 
σmin [MPa] minimální ohybové napětí 
σr [MPa] normálové napětí 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
τ*ck [MPa] mez únavy v krutu součásti 
τ8 [MPa] smykové napětí v průřezu pružiny v plně zatíženém stavu 
τa [MPa] amplituda smykového napětí 
τck [MPa] mez únavy vzorku v krutu 
τD [MPa] mezní dovolené napětí v krutu 
τm [MPa] střední hodnota smykového napětí 
τmax [MPa] maximální smykové napětí 
τmin [MPa] minimální smykové napětí 
τr [MPa] smykové napětí v rameni kliky 
τr,a [MPa] amplituda smykového napětí v rameni kliky 
τr,m [MPa] střední hodnota smykového napětí v rameni kliky 
τr,max [MPa] maximální smykové napětí v rameni kliky 
τr,min [MPa] minimální smykové napětí v rameni kliky 
τt [MPa] přídavné torzní napětí 
τu [MPa] únavová pevnost pro neomezenou životnost 
ϕ [°] úhel roviny vyústění mazacího otvoru 
ϕe,1 [°] 
otočení klikového hřídele při rezonanční vlně ve výfukovém potrubí 
ventil – kolektor 
ϕe,2 [°] 
otočení klikového hřídele při rezonanční vlně ve výfukovém potrubí 
kolektor – konec 
ϕi [°] otočení klikového hřídele při rezonanční vlně v sacím potrubí 
ϕΩ [rad] torzní výchylka 
ϕΩ1 [rad] torzní výchylka jednouzlového kmitání 
ϕΩ2 [rad] torzní výchylka dvojuzlového kmitání 
ψσ [MPa] součinitel citlivosti k asymetrii cyklu (ohyb) 
ψτ [MPa] součinitel citlivosti k asymetrii cyklu (krut) 
ω [s-1] úhlová rychlost otáčení klikového hřídele 
Ω [s-1] vlastní úhlová frekvence 
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Obr. P5 Bezpečnost klikového hřídele při jmenovitých otáčkách 
